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INTRODUCTION GENERALE

Une transmission par engrenages est un organe mécanique qui permet de transformer et de
transmettre & un organe récepteur le couple et le mouvement de rotation générés par un
moteur. Parmi I’ensemble des mécanismes qui remplissent une telle fonction (roues de
friction, courroies, chaines...), les engrenages constituent actuellement la solution
technologique la mieux adaptée a la transmission de grandes puissances. En effet, ils
permettent de minimiser les défauts de transmission, ils présentent un rendement élevé, leur
encombrement est faible et ils possedent le meilleur ratio poids/puissance transmise. Pour
toutes ces raisons, les engrenages sont utilisés dans de nombreux domaines et, en particulier,

dans celui des moyens de transport (route, rail, air et mer).

Les efforts de recherche effectués au cours des dernieres décennies ont permis de
progresser dans la maitrise des mécanismes de dégradation des engrenages. Les progres
techniques accomplis se sont traduits par une amélioration de leur tenue en service et une

augmentation significative de leur puissance massique.

Depuis quelques années, les évolutions de la demande de la clientele et de la 1égislation en
matiére d’environnement sonore ont conduit a la prise en compte du bruit rayonné par les
transmissions par engrenages comme critére de qualité. L’apparition du métier de psycho-
acousticien dans le secteur automobile est un exemple révélateur de I’intérét que les
industriels portent désormais aux problémes de nuisances acoustiques. En effet, le
consommateur est de plus en plus exigeant en matiere de confort. Il considere, a tort ou a
raison, que des émissions sonores modérées sont un gage de fiabilité et de qualité d’un
produit. L’image de marque de ce dernier est donc de plus en plus intimement liée aux

caractéristiques du bruit qu’il rayonne.

Dans le domaine des transports ou des machines, les transmissions par engrenages peuvent
étre 2 D’origine d’émissions acoustiques importantes. Ces émissions, qui résultent pour
I’essentiel de 1’état vibratoire de la transmission, sont d’autant plus génantes qu’elles sont
souvent situées dans une gamme de fréquences ou la sensibilité de I’oreille humaine est
maximale. Aussi, au cours de ces derniéres années, de nombreux travaux de recherche ont été

consacrés a 1’étude du comportement dynamique des transmissions par engrenages.

Une transmission par engrenages est constituée de roues dentées montées sur des lignes
d’arbres. Ces lignes d’arbres sont supportées par des paliers, le plus souvent des roulements.

L’ensemble de ces composantes mécaniques est généralement assemblé dans un carter qui
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supporte les paliers, encaisse les efforts transmis par les lignes d’arbres et assure le

confinement du lubrifiant.

La réponse vibratoire des transmissions par engrenages est en grande partie générée par une
excitation interne liée au processus d’engrénement et dont les sources sont :
(1) les écarts de géométrie de I’engrenage (défauts de fabrication, corrections de denture,
erreurs de parallélisme...),

(2) les déformations élastiques des dentures dues a I’application du couple moteur.

En régime de fonctionnement stationnaire, ces sources d’excitation sont a 1’origine d’une
fluctuation périodique de la raideur d’engrenement, raideur qui résulte du contact entre les
différents couples de dents en prise. Elles générent des surcharges dynamiques sur les
dentures qui sont transmises aux lignes d’arbres, aux roulements et au carter de la
transmission. Les vibrations qui résultent de I’excitation de ces différentes composantes sont a
’origine de nuisances acoustiques. C’est I’état vibratoire du carter de la transmission qui

constitue la principale source du bruit rayonné.

Dans ce contexte, différents modeles dynamiques des transmissions par engrenages ont été
développés. Ces modeles prennent en compte les vibrations de torsion des lignes d’arbres et,
plus rarement, les vibrations de flexion des arbres et les déformations élastiques des
roulements. Les études effectuées se sont intéressées essentiellement aux surcharges
dynamiques supportées par les dentures et a la réponse vibratoire de 1’engrenage (erreur
dynamique de transmission). En effet, bien que la connaissance de la réponse vibratoire du
carter soit nécessaire a la prédiction du bruit rayonné, de nombreux auteurs supposent que la
réponse du seul engrenage est représentative du comportement acoustique de la transmission

complete.

L’effet des propriétés mécaniques du carter sur le comportement dynamique des
engrenages n’a pas, a notre connaissance, été analysé en détail. D’autre part, les modéles
développés rendent difficile la prédiction correcte du comportement vibratoire de ce carter. La
réduction des nuisances acoustiques des transmissions existantes et la conception de nouvelles
transmissions plus silencieuses nécessitent donc 1’analyse des interactions dynamiques
existant entre les différentes composantes de la transmission et la compréhension des

mécanismes de transfert entre I’engrénement et la réponse vibratoire du carter.

C’est dans ce contexte que s’inscrit la présente étude. Le premier chapitre débute par une
étude bibliographique consacrée a la description des sources d’excitation vibratoire des
transmissions par engrenages et aux méthodes développées pour évaluer les déformations
élastiques des engrenages et 1’erreur statique de transmission sous charge. Nous proposons
ensuite un outil numérique pour calculer I’excitation générée par |’erreur statique de
transmission sous charge d’un engrenage parallele & denture droite ou hélicoidale. Cet outil

s’appuie sur une modélisation par éléments finis de I’engrenage et une résolution du systeme
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d’équations non linéaires qui gere le contact entre les différents couples de dents en prise. La
méthode mise en oeuvre permet d’analyser I’influence des parametres de conception et des

écarts de géométrie sur les caractéristiques de I’excitation.

Le deuxiéme chapitre a pour objet I’introduction d’une méthode de calcul de la réponse
dynamique des transmissions par engrenages. Apres avoir présenté les avantages et les
inconvénients respectifs des modeles existants et des méthodes utilisées pour résoudre les
équations de mouvement qui leur sont associées, nous choisissons d’analyser le comportement
dynamique des transmissions par engrenages a partir d’'une approche globale et d’une
discrétisation de I’ensemble de leurs composantes (engrenages, lignes d’arbres, roulements et
carter) par la méthode des éléments finis. Nous résolvons le grand systeme d’équations
différentielles a coefficients périodiques qui gére la dynamique de toute la transmission par
une méthode spectrale et itérative. Cette méthode fournit directement le spectre de la réponse

vibratoire en chaque degré de liberté du systeme.

Pour mettre en oeuvre la méthodologie exposée dans les deux premiers chapitres et pour
analyser en détail les caractéristiques essentielles du comportement dynamique des
transmissions, nous consacrons le troisiéme chapitre a 1’étude numérique du comportement
dynamique d’une transmission de type boite d’inversion. Bien qu’étant un cas particulier,
cette boite présente toutes les caractéristiques essentielles des transmissions existantes. De
nombreuses simulations nous permettent d’étudier les mécanismes de transfert entre
I’excitation générée par I’engreénement, la surcharge dynamique qui s’exerce sur la denture et
la réponse vibratoire du carter. Nous nous intéressons notamment a I’influence des propriétés
mécaniques des différentes composantes de la boite d’inversion sur ces mécanismes. Enfin,
les caractéristiques essentielles de la réponse vibratoire de la boite d’inversion induite par

I’erreur statique de transmission sous charge sont analysées en détail.

15






Chapitre 1

EXCITATION VIBRATOIRE GENEREE PAR L’ENGRENEMENT

I- Introduction

Ce chapitre débute par une étude bibliographique consacrée a la description de I’ensemble
des sources d’excitation vibratoires des transmissions par engrenages. Cette étude nous
conduit & supposer que la réponse vibratoire d’une transmission est induite par une excitation

interne, de type déplacement, correspondant a I’erreur statique de transmission sous charge.

Nous présentons les différentes méthodes utilisées pour calculer, a partir de I’évaluation
des déformations élastostatiques des engrenages, les caractéristiques de cette excitation. Apres
avoir analysé leurs avantages et limites respectifs, nous proposons une démarche basée sur
une approche "éléments finis" en trois dimensions, qui permet de prendre en compte les
interactions entre les différents couples de dents en prise et les couplages €lastiques entre les
corps de roue et la denture. A partir de cette approche, nous introduisons une méthode pour
calculer numériquement Ierreur statique de transmission sous charge et les fluctuations de la
raideur d’engrénement. Nous décrivons cette derniére caractéristique, dont la connaissance est
indispensable aux modélisations dynamiques qui seront décrites ultérieurement, par une

grandeur linéarisée autour du couple transmis et variable au cours du temps.

Apres avoir calculé la contribution de chaque type de déformations de I’engrenage a
erreur statique de transmission sous charge, nous déterminons les caractéristiques de
I’excitation vibratoire générée par un engrenage parallele a denture droite ou hélicoidale,
corrigé ou non : outre le calcul de la valeur moyenne de la raideur d’engrenement, nous
calculons les fluctuations de cette raideur, ainsi que les termes d’excitation induits par les

écarts de forme de I’engrenage.
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I1- Etude bibliographique

I1.1 Description des Sources d’excitation vibratoire des transmissions par engrenages

La réponse vibratoire d’une transmission par engrenages est générée par des excitations
internes et externes. Par opposition aux sources d’excitation externes, les sources d’excitation
internes sont celles qui résultent du principe de fonctionnement de la transmission. Il est
généralement admis qu’en I’absence de chocs entre les dents, ’erreur de transmission
constitue la principale origine du bruit rayonné par une transmission par engrenages. On se
propose ici de décrire plus précisément cette erreur avant de présenter succinctement les autres

sources d’excitation.

I1.1.1 L’erreur de transmission

a) Définition

Les engrenages dont les profils de denture sont en développante de cercle permettent, en
théorie, d’assurer un rapport de transmission constant. Ceci suppose que 1’engrenage est
indéformable et géométriquement parfait. Un engrenage réel ne vérifie jamais ces conditions.
En effet, 1l présente un certain nombre de défauts de géométrie ou de corrections de forme qui
induisent un écart entre la forme réelle des dents et leur forme théorique. D’autre part, sous
I’effet de 1’application d’un couple moteur et d’un couple de charge, I’engrenage se déforme,
si bien que les profils des dents en prise s’écartent de la position correspondant a celle d’un
engrenage infiniment rigide. La loi entrée/sortie associée au fonctionnement de I’engrenage
présente donc des perturbations. Harris (1958) a défini I’erreur de transmission comme 1’écart
entre la position réelle occupée par la roue menée et sa position théorique. Elle peut étre
exprimée sous forme d’un écart angulaire ou bien sous forme d’un rapprochement des dents
en prise si elle est observée dans le plan d’action correspondant au lieu des points de contact
théoriques.

Pour une vitesse de rotation trés faible et sous 1’application du couple moteur, on parle
d’erreur statique de transmission sous charge. Elle résulte d’une part, de la déformation
€lastique des engrenages, et, d’autre part, des corrections de forme, des défauts de géométrie

consécutifs a la fabrication, au montage ou a I’usure des engrenages (Welbourn 1979, Pearce
1986).
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Ligne d'action

Ry1, Rpz rayons de base k(t) excitation par la raideur d’engrénement
o angle de pression e(t) excitation par les écarts géométriques

Figure II.1. Engrénement entre les roues dentées.

E.T./Ry2 “% Roue menante Roue menée
9,

Nombre de dents yA Z
Rayon de base Ry Ry,
Position angulaire 0, 0,
théorique
Roue menante
Rote menée Fé;s]igon angulaire 0, 0,+E.T./Rp>

Figure 11.2. Erreur de transmission (d’aprés Munro 1989).

Pour un couple moteur nul (ou juste suffisant pour maintenir les dents en contact), on peut
définir une erreur statique de transmission hors charge ou erreur cinématique (Welbourn
1979). Les seules contributions a cette erreur sont alors les défauts de géométrie. Sa mesure
fournit une image de la qualité de fabrication de I’engrenage.

De méme, en dehors des régimes de fonctionnement quasi-statiques, on peut définir une
erreur dynamique de transmission (Welbourn 1979). En I’absence de sources d’excitations
externes, cette erreur correspond 2 la réponse dynamique de I’engrenage a I’excitation induite

par I’erreur statique de transmission sous charge.

b) Caractéristiques

L’excitation générée par le processus d’engrenement dépend des situations instantanées des
couples de dents en prise. Si ces situations résultent essentiellement des écarts de géométrie et

des déformations élastostatiques des engrenages, elles peuvent aussi étre affectée par les
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déformations dynamiques de Ia transmission. Toutefois, on suppose généralement que c’est
Ierreur statique de transmission sous charge qui constitue la principale source d’excitation
interne d’une transmission par engrenage (Harris 1958, Gregory 1963, Munro 1967, Kohler
1970, Mark 1978, Remmers 1978, Welbourn 1979, Pearce 1986...). Cette hypothése permet
de découpler le calcul des caractéristiques de I’excitation et le calcul du comportement
vibratoire de la transmission, aucun modele ne permettant de gérer correctement les difficultés

liées a la prise en compte d’un probléme couplé.

En régime de fonctionnement stationnaire, sa fluctuation est périodique. Son amplitude
créte a créte varie selon le type d’engrenage et la charge transmise, de quelques pm a quelques

dizaines de pm.

L’erreur statique de transmission sous charge se caractérise par un spectre large et riche.
Elle génere des excitations aux fréquences de rotation des arbres et leurs harmoniques
(quelques dizaines de hertz) et des excitations a la fréquence d’engrénement et ses
harmoniques (quelques kilohertz). (La fréquence d’engrénement est égale au produit entre le
nombre de dents d’une roue et sa fréquence de rotation.) La figure II.3 présente un exemple de
spectre de I’erreur statique de transmission sous charge. Elle se limite a la description des
raies basses fréquences et des raies situées autour de la fréquence d’engrénement ou de son
premier harmonique, mais de nombreuses raies d’ordre supérieur sont présentes dans le

spectre d’excitation.

Les principales caractéristiques de I’erreur statique de transmission sous charge ont été
décrites par de nombreux auteurs. Elles sont associées principalement a la fluctuation de la
raideur d’engrénement, aux corrections de forme et aux défauts de géométrie des engrenages.
(Il faut souligner que I’élévation de la température de fonctionnement peut induire des
déformations thermiques qui contribuent a I’erreur de transmission, mais ces phénoménes ne

sont que rarement évoqués).

Excentricités et Fluctuation de la raideur d'engrénement
erreyrs de division Défauts de profil et distorsion
Erreurs de parallélisme

Erreurs dent a dent aléatoires
VAN
o )
' I ! [ 44/’/ L I I ] ‘ | [ A/ /1 a1 1 J L ‘ |
f,,f2 // f, /7 2f, )
fréquence de rotation fréquence d'engrénement

des arbres
Figure I1.3. Spectre de [’erreur statique de transmission sous charge.
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¢) Fluctuation de la raideur d’engrénement

La transmission d’un couple moteur par I’intermédiaire de la denture entraine la
déformation élastique de I’engrenage. On peut distinguer des déformations linéaires associées
3 la flexion des dents et aux déformations des corps des roues dentées et des déformations
locales non linéaires associées aux contacts hertziens. Ces deux types de déformations sont du
méme ordre de grandeur et varient, pour des engrenages en acier, entre quelques um et

quelques dizaines de pm, selon la taille des engrenages et le couple transmis.

Pour chaque position de la roue menante, la charge se répartit de telle fagon que le
rapprochement des surfaces conjuguées selon la ligne d’action est identique pour tous les
couples de dents en prise. Ce rapprochement évolue de fagon non lin€aire avec la charge
transmise, en raison de la présence de contacts hertziens et de 1’évolution de la surface de

contact (non-linéarité géométrique).

L’évolution du rapprochement des dents en prise avec la charge nous conduit a définir une
raideur d’engrénement, raideur non linéaire qui gouverne le couplage €lastique entre les

roues dentées induit par les contacts entre les différents couples de dents en prise.

Le fonctionnement stationnaire d’un engrenage (couple transmis et vitesse de rotation
moyenne constants) induit une fluctuation périodique de la raideur d’engreénement. En effet, le
rapprochement des surfaces conjuguées varie au fur et 2 mesure que la roue menante tourne,
en raison de :

(a) I’évolution du nombre de couples de dents présents dans la zone de contact, c’est a dire de
la longueur totale de contact (le rapprochement est d’autant plus faible que la charge est
répartie entre plusieurs couples de dents en prise),

(b) I’évolution du point d’application des efforts sur chaque dent (une dent se déforme
d’autant plus que le point d’application de I’effort est proche de sa téte),

(c) I’évolution de la répartition de la charge entre les différents couples de dents en prise.

Niemann (1970) suppose que la raideur d’un couple de dents est constante (il néglige les
effets de (b) et (c)). La raideur d’engrénement est alors directement proportionnelle au nombre
de dents en prise, c’est & dire a la longueur totale de la ligne de contact. Celle-ci dépend de la
géométrie des engrenages, notamment du rapport de conduite apparent €, et, pour les
engrenages hélicoidaux, du rapport de recouvrement €g associé a I’angle d’hélice. Ainsi, pour
un rapport de conduite apparent €y entier, la longueur de contact théorique est constante.

L’amplitude de la fluctuation de la raideur d’engrénement est donc faible (Mitchell 1971).

Dans le cas d’un engrenage hélicoidal, chaque dent entre progressivement dans la zone de
contact. La longueur totale de contact présente donc des variations moins brutales que celles
d’un engrenage droit. De méme, I’introduction d’un angle d’hélice permet d’augmenter la
longueur totale de contact. La fluctuation de celle-ci, rapportée a sa valeur moyenne, est donc
faible.
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Figure I1.4. Evolution de la longueur totale de contact théorique d’un engrenage a denture
droite et d’un engrenage a denture hélicoidale (T, : période d’engrénement).

Pour des engrenages en acier a dentures normales et droites, Welbourn (1979) fournit une
valeur indicative de la raideur d’engrénement égale & 14 N/um par unité de longueur de
contact exprimée en mm. Cette valeur, indépendante de la charge transmise, ne tient pas

compte du caractere non linéaire de la raideur d’engrénement.

Si I’évolution de la raideur d’engrénement est associée a 1’évolution de la longueur totale
de contact, la raideur d’un couple de dents unique évolue le long de la ligne d’action
(Umezawa 1986, Lin 1988). Par conséquent, la raideur d’engrénement évolue méme lorsque

la longueur de contact reste constante.

Dans tous les cas, la fluctuation de la raideur d’engrénement induit une excitation associée
a la fréquence d’engrénement et ses premiers harmoniques. L’erreur statique de transmission
sous charge qui résulte de cette fluctuation présente, elle aussi, un spectre dominé par la
fréquence d’engrenement et ses harmoniques (voir figure I1.3). Selon Mark (1984),
I’amplitude d’une raie est d’autant plus faible que son ordre est élevé, ce phénoméne étant

plus marqué pour les engrenages droits que pour les engrenages hélicoidaux ayant un rapport
de recouvrement €, supérieur a 1.
g SUpP

d) Ecarts de forme

Les écarts de forme des engrenages (défauts de géométrie ou corrections de denture)
constituent, au méme titre que la fluctuation de la raideur d’engrénement, une origine
physique de I’erreur statique de transmission sous charge. La norme NF-E-23-006 relative a la
précision des engrenages paralleles a denture en développante fournit la définition exacte de
chaque défaut ainsi que les tolérances d’usinage et de montage des engrenages selon leur taille
et leur classe de précision. Ces tolérances vont généralement de quelques pm (erreur de profil

ou distorsion) a quelques dizaines de pm (excentricité).

La littérature présente généralement I’influence des écarts de forme sur ’erreur de

transmission hors charge. Les mesures sous charge sont trés souvent associées a un régime de
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fonctionnement dynamique (mesure de I’erreur dynamique de transmission, de la réponse

vibratoire du carter ou du bruit rayonné par celui-ci).

Chaque type d’écart de forme génere une erreur de transmission spécifique dont la nature

est analysée ci-apres.

o Excentricité et erreurs de division

Munro (1967) montre que I’excentricité d’une roue se caractérise par la présence, dans le
spectre de I’erreur statique de transmission, d’une raie a la fréquence de rotation de la roue

(voir figure I1.3).

Welbourn (1970) considére les fréquences de rotation des roues comme les fréquences les
plus basses du systéme. Briére (1989, 1991) a mis en évidence la présence de composantes de
fréquences inférieures et supérieures a ces fréquences de rotation. Ces composantes sont
induites par I’existence simultanée d’une excentricit€ sur chacune des deux roues. La
combinaison de ces deux défauts induit une erreur de transmission de période beaucoup plus
longue que la période de rotation des roues : sa fréquence fondamentale correspond au plus

grand dénominateur commun entre les deux fréquences de rotation.

L’erreur de pas cumulée, qui inclut éventuellement un défaut d’excentricité généré par le
taillage, se traduit par une erreur de transmission dont le spectre est marqué par la fréquence

de rotation de la roue et ses harmoniques (Munro 1991).

D’apres Kohler (1970), la combinaison d’un défaut d’excentricité avec la fluctuation de la
raideur d’engrénement induit la présence, dans le spectre de I’erreur statique de transmission
sous charge, de raies latérales autour de la fréquence d’engrénement et ses harmoniques. La
présence de ces raies génératrices d’un phénomene de modulation d’amplitude caractéristique
des transmissions par engrenages, a été confirmée par de nombreux auteurs lors de mesures de
’erreur dynamique de transmission, de la réponse vibratoire ou du bruit rayonné par le carter.
A partir de ces observations en régime dynamique, certains auteurs concluent a I’existence de
ces mémes raies latérales en régime quasi-statique. Néanmoins, la présence simultanée, dans
le spectre de I’erreur statique de transmission, de raies a la fréquence de rotation des roues et a
la fréquence d’engrénement est suffisante pour qu’on observe, en régime dynamique, des raies
latérales autour de la fréquence d’engrénement et ses harmoniques. Les mesures de I’erreur
statique de transmission d’un engrenage marqué par sa seule excentricité effectuée par Briere

(1991) se traduisent par I’absence de raies latérales.

Welbourn (1970, 1979) et Munro (1991) modélisent les erreurs de pas individuelles par
une distribution aléatoire et gaussienne de ces défauts. Celui-ci génére alors une erreur
statique de transmission qui se manifeste par des raies a la fréquence de rotation des arbres et

I’ensemble de ses harmoniques (voir figure I1.3).
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A partir d’une analyse roue par roue, Mark (1978, 1979, 1984) montre que les erreurs de
division conduisent a une erreur statique de transmission marquée par tous les harmoniques de
la fréquence de rotation f des roues, sauf la fréquence d’engrénement f, et ses harmoniques.
L’absence de ces raies est contestée par Kohler (1985). Mark souligne que parmi I’ensemble
des raies, les premiers harmoniques fo, 2fo, 3fo... et les harmoniques situés au voisinage de la
fréquence d’engrénement (raies latérales situées & n.fotfp, n.fo12.fp...) émergent plus
particulicrement. Une répartition défavorable des erreurs de pas individuelles peut entrainer

I’émergence de n’importe quelle autre raie.

Winter (1989) signale par ailleurs que, sous charge, la déformation des dents atténue les

effets de I’erreur de pas individuelle sur I’erreur statique de transmission.

e Erreur de profil et distorsion

Welbourn (1979) considére que les erreurs de profil et la distorsion ont les mémes effets
sur I’erreur statique de transmission. IIs peuvent étre décomposés en un défaut identique sur

chaque dent et un défaut dont la répartition est aléatoire.

Munro (1967) a montré qu’une erreur de profil identique sur chaque dent induisait une
erreur de transmission associée a la fréquence d’engrénement et ses harmoniques (voir
figure II.3). Randall (1982) considére que ’usure peut étre considérée comme une erreur de
profil identique sur chaque dent et se traduit au cours du temps par 1I’émergence des
harmoniques supérieurs de la fréquence d’engrénement.

D’apres Mark (1978), un défaut de profil ou de distorsion aléatoire induit une erreur de
transmission associ€e a I’ensemble des harmoniques de la fréquence de rotation des lignes
d’arbres. Parmi ’ensemble des raies, les premiers harmoniques et les harmoniques situés au
voisinage de la fréquence d’engrénement émergent plus particuliérement, ce qui explique la

présence de raies latérales autour de la fréquence d’engrénement et ses harmoniques.

Le processus de taillage des dentures peut générer un défaut de trés faible amplitude qui se
répcte tres régulicrement sur le profil. Ce défaut génére une erreur de transmission a une
fréquence qui dépend des caractéristiques de la machine de taillage et non des caractéristiques
géométriques de ’engrenage (Welbourn 1979, Kassai 1992). La raie associée est appelée raie
fantdome. Son amplitude qui peut étre importante, diminue avec 1’usure de I’engrenage
(Randall 1982).

e Erreurs de parallélisme des axes

Ces erreurs qui incluent le défaut d’inclinaison et le défaut de déviation résultent du
montage des roues dentées, des arbres et des paliers. Les erreurs de parallélisme ont une
grande influence sur les fluctuations de 1’erreur statique de transmission sous charge et de la
raideur d’engrénement car elles peuvent conduire a une modification de 1’aire de contact et les

portées peuvent &tre localisées sur le bord de la dent.
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Les erreurs de parallélisme sont définies par rapport aux axes des engrenages et non par
rapport au plan d’action. Toutefois, il est possible de mesurer I’influence de ces erreurs sur le
parallélisme des profils conjugués. Elles peuvent alors étre considérées comme des erreurs de
distorsion identiques sur chaque dent (Umezawa 1986). L’erreur de distorsion ey associ€e a
'inclinaison i est égale a eq=i.sin(0y) et 'erreur associée a la déviation d est égale a
eq=d.cos(0). L’angle de pression apparent o étant généralement proche de 20°, I’effet de la
déviation est entre 2.5 et 3 fois plus important que I’effet d’une inclinaison équivalente. De
méme, pour des engrenages hélicoidaux, les travaux expérimentaux d’Umezawa (1986)
montrent que I’influence d’une erreur de parallélisme est plus marquée si ce défaut se traduit

par une augmentation de 1I’angle d’hélice apparent.

Les erreurs de parallélisme conduisent a une augmentation, dans le spectre de I’erreur
statique de transmission, des raies associées a la fréquence d’engrénement et a ses
harmoniques (voir figure I.3). Leur effet peut étre comparé a celui d’un défaut de distorsion

identique sur chaque dent.

D’autre part, une erreur de parallélisme introduit une variation supplémentaire de la vitesse
de sortie. Le spectre de I’erreur statique de transmission présente alors une raie importante
associée au premier harmonique de la fréquence de rotation de 1’arbre (2.fg). Le spectre de la
réponse dynamique de la transmission sera donc marqué par des raies latérales situées de part
et d’autres de la fréquence d’engrénement et de ses harmoniques a n.fo + 2.fo,

Sous I’application du couple moteur, les différentes composantes de la transmission se
déforment. La situation relative des engrenages est donc différente de celle observée a vide.
On peut alors définir des erreurs de parallélisme sous charge. L’ordre de grandeur de ces
erreurs générées par 1’application d’une charge statique est souvent plus important que celui

des défauts d’inclinaison et de déviation tolérés au montage.

Les différentes erreurs de parallélisme (montage ou bien déformation sous charge) peuvent

se combiner plus ou moins favorablement.

e Ecarts d’entraxe

Un écart d’entraxe n’affecte pas la conjugaison des profils en développante de cercle de
I’engrenage. Néanmoins, il induit une modification de 1’angle de pression apparent et du
rapport de conduite réel. Mitchell (1971) et Pearce (1986) considerent que 1’entraxe est un
paramétre important mais son influence sur I’erreur de transmission n’a, a notre connaissance,

pas été abordée.

Rémond (1991) observe une diminution de bruit quand on diminue légeérement I’entraxe de
fonctionnement par rapport a l’entraxe nominal. Mais, le bruit mesuré a 1’aide d’un
microphone situé au-dessus de I’engrenage a des origines diverses qu’on peut difficilement
mettre en paralléle avec I’erreur de transmission. Houjoh (1981) a d’ailleurs mis en évidence

un fort effet de 1’entraxe sur le bruit d’origine aérodynamique induit par les écoulements d’air
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entre les dents. Ce phénomene, dii a une modification du jeu en fond de dent, est sans rapport

avec I’erreur statique de transmission.

o Corrections de denture

Les corrections de denture sont des modifications volontaires de la forme des dents. On
distingue les corrections de profil et les corrections longitudinales.

Les corrections de profil consistent a enlever de la matiére en téte ou en pied de dent du
pignon ou de la roue. Le but de ces corrections est :
- de compenser la déformation des dents en prise pour éviter tout impact au moment de
I’entrée d’une nouvelle dent dans la zone de contact (Houser 1988),
- de minimiser les fluctuations de I’erreur statique de transmission sous charge, notamment
pour les engrenages a denture droite,

- de permettre une mise en charge progressive de chaque dent.

Lorsqu’une dent entre dans la zone de contact, la dent précédente n’a pas encore quitté
cette zone. Les portions de profil situées en téte et en pied de dent sont donc associées a
I’engrénement simultané d’au moins deux couples de dents. La longueur de correction de
profil nominale correspond a une modification de forme de ces portions de profil. Les
développantes de cercle ne sont pas modifiées dans la zone associée a la présence d’un seul
couple de dents dans la zone de contact. Par comparaison avec cette longueur de correction
nominale, on peut définir des corrections de profil longues (la longueur de correction est
supérieure a la longueur nominale) ou courtes (la longueur de correction est inférieure a la

longueur nominale).

Tavakoli et Houser (1986) calculent les déformations élastiques des dents en prise a I’aide
d’un modele de poutres et définissent les longueurs et profondeurs de correction de profil qui
permettent de minimiser les fluctuations de I’erreur statique de transmission d’un engrenage
droit ne présentant pas de défauts de géométrie. Sundaresan (1991) estime qu’une correction
de profil ne permet de réduire que faiblement les fluctuations de I’erreur de transmission sous

charge d’un engrenage a denture hélicoidale.

Les corrections longitudinales symétriques (bombé) et non symétriques (hélice) permettent :
- de minimiser les fluctuations de I’erreur statique de transmission sous charge des engrenages
a denture hélicoidale,

- de compenser les effets des défauts de distorsion et des erreurs de parallélisme et, en
recentrant la zone de contact par rapport au flanc actif des dents, d’augmenter la surface de

contact et d’éviter que les portées soient localisées sur le bord des dents en prise.

Munro (1989) présente les effets de différents types de correction sur I’erreur de

transmission sous charge d’un engrenage a denture hélicoidale.

Les corrections optimales dépendent de 1’amplitude des déformations élastiques des dents

en prise. On peut en déduire que, d’une part, la recherche de ces corrections nécessitent une
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estimation précise de ces déformations et que, d’autre part, les corrections ne sont optimales

que pour un seul couple transmis.

Il faut souligner que les défauts de géométrie ou les corrections de forme modifient la
raideur d’engrénement. En effet, les erreurs de division, les défauts d’excentricité ou les
erreurs de profil peuvent retarder ou avancer I’entrée d’une dent dans la zone de contact.
L’évolution réelle de la longueur de contact est donc différente de son évolution théorique. De
méme, I’existence d’erreurs de parallélisme ou de distorsion peut se traduire par une
modification sensible de la distribution de la charge sur les flancs de la denture. Pour une
portée sur le bord des dents en prise, on observe une chute de la raideur moyenne

d’engrenement. Ce résultat a été confirmé par les travaux expérimentaux d’Umezawa (1986).

e) Mesure de Uerreur statique de transmission sous charge
e Contréles classiques

Les dispositifs généralement utilisés pour contrdler la géométrie des engrenages consistent
a mesurer directement les différents défauts (erreur de profil, distorsion) sur quelques dents,
ou bien a mesurer I’erreur composée radiale ou I’erreur composée tangentielle qui résultent de
la combinaison de différents défauts. Malheureusement, il n’est pas possible de caractériser

I'erreur statique de transmission sous charge a partir de ces mesures. En effet :

- les relevés profilométriques qui permettent d’évaluer les erreurs de profil et la distorsion de
I"engrenage sont coliteux en temps. Pour chaque roue dentée, on explore seulement quelques

dents et, pour chaque dent, un seul profil et une seule hélice.

- Lors de la mesure de l'erreur composée radiale, on mesure la variation de I’entraxe qui
permet de maintenir nul le jeu de fonctionnement de l'engrenage. Alors qu’au cours du
fonctionnement de la transmission, un seul flanc de chaque dent est actif, 1'erreur composée
radiale est fonction des défauts de géométrie présents sur les deux flancs. Par ailleurs, il n'est
pas possible d'établir une relation entre I'erreur mesurée et I'amplitude de chacun des défauts
de géométrie des engrenages. Enfin, l'engrenage est totalement isolé de son contexte de
fonctionnement. L'erreur composée radiale ne fournit donc qu’une image partielle de la qualité

d'un engrenage.

- Dans la mesure de I'erreur composée tangentielle, on compare le mouvement de deux roues
dentées avec le roulement sans glissement de deux cylindres dont les diameétres correspondent
aux diametres primitifs de l'engrenage. On mesure ainsi directement la fluctuation de position
angulaire des roues dentées. La réponse de l'engrenage correspond donc & l'erreur de
transmission hors charge. Malheureusement, I'application d'un couple de charge est
impossible et les erreurs induites par une déformation des différentes composantes de la

transmission ne sont pas prises en compte.
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e Mesure de ’erreur statique de transmission sous charge

Seule une mesure effectuée directement sur la transmission complete permet d'accéder a
I'erreur de transmission sous charge. Sous l'application du couple moteur, elle permet de tenir
compte d'une part de la fluctuation de la raideur d'engrénement induite par les déformations de
l'engrenage et, d’autre part, des écarts de forme induits par la fabrication des roues dentées,
par leur montage ou par les déformations statiques des lignes d’arbres, des roulements et du
carter de la transmission (erreurs de parallélisme). Pour effectuer la mesure de I’erreur statique
de transmission sous charge, il faut équiper les lignes d'arbres de la transmission de capteurs
de position angulaire (codeurs optiques par exemple) et travailler a2 une vitesse de
fonctionnement trés lente (régime quasi-statique). Toutefois, il est généralement tres difficile
d'appliquer le couple moteur nominal a des vitesses de fonctionnement aussi faibles et un tel

type de mesure est difficile a mettre en oeuvre.
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I1.1.2 Autres sources d’excitations internes et externes

a) Autres sources d’excitation internes
e Chocs entre dents

Certaines conditions de fonctionnement des engrenages peuvent conduire a des pertes de
contact entre les dents en prise. Le rétablissement du contact, soit sur le flanc actif de la dent
conjuguée, soit sur le flanc opposé de la dent suivante, se traduit par un choc. Ces
phénoménes de chocs sont décrits, sous le nom de cliquetis ("rattling noise") pour des
engrenages non chargés (Singh 1989, Pfeiffer 1991, 1996) et sous le nom de martélement
("hammering noise") pour des engrenages chargés (Pfeiffer 1992). IIs sont induits par
I’entrainement de pignons fous (pignons tres peu chargés), par des fluctuations importantes du
couple moteur ou bien par des résonances non linéaires qui apparaissent au voisinage des
vitesses critiques de fonctionnement et qui résultent de I’excitation interne induite par le

processus d’engrenement (Kahraman 1991).

Les chocs entre dents constituent une préoccupation importante dans le domaine des
transports terrestres, car, dans certaines conditions de fonctionnement tres particuliéres, ils
sont a I’origine de nuisances acoustiques importantes. Aussi, ils font ’objet de différentes
études. Le contact entre les dents en prise est représenté par une raideur non linéaire qui
devient nulle lorsque le contact est rompu. La réponse de I’engrenage est gouvernée
essentiellement par la distribution des jeux entre dents ("backlash"). En régime de
fonctionnement stationnaire, elle peut étre périodique, quasi-périodique ou chaotique
(Blankenship 1995, Perret-Liaudet 1996).

e Impacts a l’engagement

Les déformations élastiques et les défauts de géométrie des dents peuvent conduire a des
impacts au moment de I’entrée des dents dans la zone de contact. Les forces générées par ces
impacts sont transmises au carter via les roues dentées, les arbres et les roulements et peuvent
conduire a un bruit important a la fréquence d’engrénement (Houser 1988). Toutefois, cette
source d’excitation peut facilement &tre éliminée en effectuant des corrections de denture

appropriées.

e Forces de frottements

Lors du processus d’engrénement, les deux surfaces actives appartenant a un couple de
dents en prise roulent et glissent I’une par rapport a ’autre. La vitesse de glissement, tangente
au profil pour un engrenage parfait infiniment rigide, est nulle au niveau du point primitif et
varie de fagon linéaire avec la position du point de contact sur la ligne d’action. Il existe, pour
les engrenages réels, d’autres mécanismes de glissement des surfaces en contact. L’ensemble
de ces phénomenes physiques est a I’origine de forces de frottement. La variation, au cours de

I’engrénement, des forces de frottement induit nécessairement une fluctuation du couple
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transmis qui excite le carter, via les lignes d’arbres et les roulements. Toutefois, selon Smith

(1983), 1a contribution de cette source d’excitation reste minime.

e Champ acoustique interne

Il existe un champ acoustique interne qui excite le carter de la transmission. Ce champ
acoustique interne, appelé bruit d’engrénement (Sabot, dans Rémond et al. 1992), est induit
d’une part par les vibrations des corps d’engrenages et, d’autre part, par une source de bruit
d’origine aérodynamique. Cette source est associée aux écoulements instationnaires dus aux
phénomeénes d’aspiration et de refoulement d’air entre les dents en prise. Ce bruit
d’engrénement‘ a été analysé expérimentalement par Houjoh (1981,1988, 1991) et sa

contribution au bruit rayonné par le carter a été étudiée numériquement par Sibé (1996, 1997).

e Projections d’huile

Par ailleurs, le processus d’engrénement génere des projections d’huile qui peuvent exciter
le carter de la transmission (Houser 1988). Les mécanismes mis en jeu et leur influence sur le

bruit des transmissions n’ont, a notre connaissance, pas été abordés.

e Excitations induites par les roulements

Enfin, les défauts des roulements et la fluctuation périodique de leurs caractéristiques de
raideur sont a 1’origine d’une excitation du carter. Ces phénomenes ne sont pas propres aux
transmissions par engrenages. On peut aussi noter que les roulements constituent eux-mé€me
une source de rayonnement acoustique, mais, en général, celle-ci reste secondaire devant le

bruit rayonné par le carter.

b) Sources d’excitation externes

Le fonctionnement du moteur génére des fluctuations de couple dont I’amplitude peut €tre
grande. Ces excitations externes dépendent fortement du type d’actionneur employé mais, en
régle générale, elles se caractérisent, en régime de fonctionnement stationnaire, par des
perturbations périodiques associées 2 la fréquence de rotation de la ligne d’arbre moteur, a ses
harmoniques et a ses sous-harmoniques :

- Pour un moteur électrique, on observe une excitation a la fréquence de rotation du moteur fo
induite par un défaut d’excentricité (balourd magnétique), une excitation associée a
’ensemble des harmoniques de fp induite par un défaut de pas d’encoches, et plus
particuli¢rement aux fréquences k.n.fo oul k est un entier et n est le nombre de paires
d’encoches de ’induit, et aux fréquences k.n.fotfy (phénomenes de modulations de
fréquences). Il existe aussi des fréquences d’excitation indépendantes du régime de
fonctionnement du moteur (50 Hz et, en présence de thyristors, 300 Hz).

- Pour un moteur i explosion, la nature et ’amplitude des raies du spectre d’excitation

dépendent du type de moteur et du nombre de cylindres. Pour un moteur monocylindrique a
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deux temps, il se produit une explosion par cylindre et par tour. L’excitation est dominée par
fo et ses harmoniques. Pour un moteur monocylindrique a quatre temps, il se produit une

explosion par cylindre pour deux tours. L’excitation est dominée par fo/2 et ses harmoniques.

L’organe récepteur peut engendrer des fluctuations périodiques du couple de charge qui

présentent les mémes caractéristiques que celles du couple moteur.

Pour certains types de machines et de véhicules, on observe une variation instantanée de
I’inertie de charge (Bouchareb 1988).

Enfin, les vibrations communiquées a la transmission par ses différents points d’attache

peuvent étre une source d’excitation externe importante (Neriya 1987).

I1.1.3 Conclusion

L’erreur statique de transmission sous charge constitue la principale source d’excitation
d’une transmission par engrenages. Elle résulte d’une part de la déformation élastique des
engrenages et, d’autre part, des corrections de forme et des défauts de géométrie des
engrenages. En régime de fonctionnement stationnaire, elle évolue de fagon périodique. Son
spectre présente :

- des raies de grande amplitude a la fréquence d’engrénement et ses harmoniques induites par
la fluctuation de la raideur d’engrenement, les défauts de profil, la distorsion et les erreurs de
parallélisme,

- des raies de grande amplitude a la fréquence de rotation des roues induites par I’erreur de pas
cumulée et les défauts d’excentricité,

- des raies latérales situées de part et d’autre de la fréquence d’engrénement et de ses
harmoniques et induites par la combinaison de deux défauts associés & chacune des deux
familles citées ci-dessus,

- des raies a tous les harmoniques de la fréquence de rotation des roues induites par une
distribution aléatoire des erreurs de pas et des défauts de profil,

- des raies associées a des sous-harmoniques des fréquences de rotation des roues et induites
par la combinaison de deux défauts d’excentricité,

- des raies fantdmes induites par le processus de taillage.

La connaissance des caractéristiques de I’erreur statique de transmission sous charge est
indispensable a la caractérisation du comportement dynamique de la transmission par
engrenages. Malheureusement, nous avons vu qu’il était difficile de mesurer in-situ l'erreur
statique de transmission sous charge. Des outils de calcul de celle-ci s'averent donc tres utiles
pour prédire les niveaux de vibrations, optimiser le comportement dynamique et réduire les
nuisances acoustiques des transmissions existantes et pour concevoir de nouvelles

transmissions plus silencieuses.
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I1.2 Evaluation des déformations élastostatiques des engrenages

Sa caractérisation expérimentale étant tres difficile, différents auteurs proposent de calculer
numériquement l’erreur statique de transmission sous charge. Les méthodes développées
s’appuient en général sur une évaluation préalable des déformations élastostatiques des
engrenages soumis a un chargement normal & la surface théorique des dents. Le point
d’application évolue sur ’ensemble de la surface active. Les déformations linéaires (flexion
des dents, déformation du corps des roues dentées) et les déformations locales non linéaires

(contacts hertziens) sont calculées simultanément ou de manicre indépendante.

11.2.1 Déformation locale de contact

Quelques auteurs calculent simultanément la déformation locale de contact et la
déformation en flexion de la dent. Varadi (1989) utilise la méthode des éléments finis en deux
dimensions (2D), mais la zone de contact doit étre maillée trés finement et le maillage utilisé
dépend du point d'application de l'effort normal. Coy (1982) utilise un maillage unique pour
calculer la déformation locale et la déformation en flexion de la dent, quel que soit le point
d'application de l'effort normal. Mais, la densité de maillage nécessaire pour traiter

correctement le probléme posé conduit a des temps de calcul prohibitifs.

xxxxx
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Figure I1.5. Maillages éléments finis 2D d’une dent utilisés par Varadi (1989) et Coy (1982).

Plus généralement, la déformation locale est calculée indépendamment de la déformation
en flexion de la dent, a partir de la géométrie du contact, affectée éventuellement par les
corrections de denture ou les défauts de géométrie, correspondant a I’état non déformé. La
déformation locale est alors déduite de la théorie de Hertz ou de formulations empiriques
(Palmgren, Weber). D’autres formulations permettent de traiter les contacts entre des corps
ayant une surface d’interpénétration dont 1’équation est une fonction continue quelconque
(Singh 1974, De Mul 1986).
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Ces méthodes ne prennent pas en compte les effets de bord, lorsque la surface de contact
s’étend sur toute la largeur de la dent et qu’elle est physiquement limitée par les deux
extrémités de la dent. Dans le cas du contact entre deux cylindres paralleles de longueurs
finies, De Mul (1986) a tenté de résoudre les problémes de bord en plagant des cylindres
virtuels de part et d’autre du cylindre de largeur finie. Si ces cylindres virtuels subissent un
champ de pression symétrique par rapport a I’extrémité du contact, le champ de cisaillement
aux interfaces entre cylindre réel et cylindres virtuels tend vers zéro. En réalité, pour que les
extrémités soient effectivement des surfaces libres, il est nécessaire d’avoir un cisaillement
nul et une contrainte normale nulle. Les symétries ne détruisent pas les contraintes normales
mais leur influence sur les caractéristiques du contact est, selon De Mul, négligeable.
Reproduire 1’opération de symétrie plusieurs fois doit conduire a des résultats meilleurs.
Cependant, la contribution des symétries s’exprime sous la forme d’une série qui tend vers
I’infini lorsque le nombre de symétries tend vers I’infini. La méthode des symétries n’est donc

pas entierement satisfaisante.

I1.2.2 Déformation en flexion des dents d’engrenages

a) modéles analytiques

Attia (1964), Cornell (1981), Tavakoli (1984) met en oeuvre des techniques analytiques en
modélisant la dent par une poutre en flexion sur une embase €élastique. Tobe (1978) utilise des
plaques d'épaisseur variable. Les hypotheses associées aux modeles décrits ci-dessus sont
difficilement justifiables car les dimensions caractéristiques d’une dent ne sont ni

représentatives d’une poutre, ni représentatives d’une plaque.

b) Modeles 2D

D'autres auteurs discrétisent par éléments finis la section de la dent d'un engrenage en 2D a
I’aide d’éléments quadrangulaires & 4 ou 8 noeuds (Wilcox 1973, Chabert 1974, Sainsot
1989).

Umezawa (1972) et Guingand (1990) exploitent la méthode des différences finies et
discrétisent la dent d'un engrenage en 2D selon sa largeur (la section de la dent est représentée
par une ligne de noeuds). Cette méthode, utilisée pour des dentures droites ou hélicoidales,

conduit & prendre en compte 1'évolution du comportement de la dent selon sa largeur.

Olakorédé (1990) utilise la méthode des prismes finis pour discrétiser en 2D une section de
la jante et des dents potentiellement en prise a 1’aide d’éléments quadrangulaires a 8 noeuds.
A partir de I'écriture d'un certain nombre d’hypothéses sur le comportement de la dent dans la
direction de I'hélice, il calcule la déformée en flexion des dents d'un engrenage droit ou

hélicoidal. Le corps de la roue n’est pas discrétisé. Sa déformation est calculée préalablement
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et son effet est, selon 1’auteur, pris en compte a travers les conditions limites appliquées au
modele. Notons enfin que la discrétisation de plusieurs dents successives permet de prendre
en considération les interactions entre les dents voisines, c'est a dire de tenir compte de 1'effet

de la charge appliquée sur une dent sur la flexion des autres dents.

Figure I1.6 Figure I1.7

Figure 11.6. Maillage éléments finis 2D d’une dent (Sainsot 1989).
Figure I1.7. Maillage prismes finis d’un engrenage cylindrique (Olakorédé 1990).

D'autres auteurs (Brebia 1980, Bezine 1982) utilisent la méthode des équations intégrales,
couplée a la méthode des éléments finis de frontiere. Mais 1’application de cette technique aux
engrenages présente peu d'avantages car, si seule la surface extérieure de la dent est
discrétisée, le nombre des degrés de liberté de la surface représente une part importante de

I’ensemble des degrés de liberté de la structure.

¢) Modeles 3D

Enfin, différents auteurs utilisent la méthode des €léments finis en 3D. Sainsot (1989)

discrétise une dent qui repose sur une jante rigide a I’aide d’éléments volumiques a 20 noeuds.

L’ensemble des modeles présentés jusqu’ici n’intégre pas les déformations des corps des
roues. Celles-ci sont systématiquement calculées séparément des déformations des dents. Pour
tenir compte des couplages élastiques qui peuvent exister entre le corps de la roue et les dents
en prise, Prabhu (1996) discrétise deux dents et un secteur important de la roue a I’aide
d’éléments volumiques a 20 noeuds. Il apparait que la faible densité du maillage utilisé ne
permet pas de prendre en compte la forme réelle de la dent et de son raccordement avec la
jante. De plus, la discrétisation partielle du corps de la roue permet de prendre en compte les
couplages entre la flexion des dents et la déformation de la roue au voisinage des dents en
prise, mais, elle ne permet pas de prendre en compte les déformations globales de la roue, et

notamment ses déformations de torsion.

Barday (1996) introduit I’ensemble du corps de la roue dans un modele €léments finis 3D

utilisant des éléments a formulation linéaire (8 noeuds). Le nombre d’éléments retenus permet
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de mieux décrire la géométrie de la dent et de son raccordement avec la roue que dans le

modeéle de Prabhu. La roue est encastrée au niveau de 1’arbre.

Figure I1.8. Maillages éléments finis 3D d’un engrenage a denture droite (a) et hélicoidale (b)
(Sainsot 1989).

Figure I1.9. Maillage d’une roue d’engrenage a voile mince (Prabhu 1996)

d) Synthese des principaux résultats

Sainsot (1989) montre que la déformation de la dent évolue de fagon trés sensible avec des
paramétres géométriques tels que le déport, la saillie, le creux ou la forme du raccordement en
pied de dent (rayon de I’outil crémaillere). Il apparait donc difficile d’évaluer de fagon
générique la déformée de n’importe quel type de dent en raison de la multiplicité des
paramétres mis en jeu. Les formulations qui établissent une relation entre la déformée de la
dent et les caractéristiques de I’engrenage ne tiennent compte que de quelques paramétres et
ne peuvent donc fournir qu’un ordre de grandeur des résultats. L’évaluation de la déformation
des dents ne peut se faire qu’a travers une étude au cas par cas qui tienne compte de la
géométrie de I’engrenage dans la configuration réelle de fonctionnement et de la géométrie du

raccordement de la dent avec la jante.

Pourtant, plusieurs auteurs ont exploité les modeles décrits ci-dessus pour formuler des

équations qui fournissent une valeur approximative de la raideur d'un couple de dents d'un
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engrenage quelconque. Ainsi, Umezawa (1986) propose, a partir des résultats obtenus avec la
méthode des différences finies, une équation de la raideur d'un couple de dents en prise pour
des dentures hélicoidales. Seuls l'angle d'hélice et le rapport entre la largeur et la hauteur de la
dent sont retenus dans cette formulation. Le méme type de formulation analytique est repris
par Cai (1995).

Gagnon (1991) a étudié le comportement en flexion d'une dent d'un engrenage droit a voile
rigide chargée uniformément selon sa largeur. Il a comparé les résultats provenant de
différents types de modeles éléments finis 2D et 3D avec des résultats expérimentaux obtenus
par interférométrie Speckle. Il montre l'intérét des éléments quadratiques (éléments 2D a 8
noeuds et éléments 3D a 20 noeuds). A nombres de degrés de liberté identiques et malgré le
plus grand nombre d’éléments utilisés, le champ de déformations de la dent calculé a partir
d’éléments a formulation linéaire est moins représentatif que celui calculé a partir d’éléments
a formulation quadratique. D'autre part, il met clairement en évidence l'influence de la densité

du maillage utilisé sur la précision du résultat obtenu.

Dans tous les cas, les calculs des déformations élastostatiques des engrenages sont
exploités pour estimer I’erreur statique de transmission sous charge. Les limites induites par le

modéle retenu vont donc fortement conditionner la qualité du résultat obtenu.
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I1.3 Evaluation de ’erreur statique de transmission sous charge

L’évaluation de I’erreur statique de transmission sous charge consiste a déterminer, pour
différentes positions de la roue menante, la valeur du rapprochement des surfaces conjuguées
induit par les déformations statiques des engrenages et les écarts de forme. D’une maniere
générale, une étude de la cinématique de I’engrenage permet, pour chaque position de la roue
menante, de déterminer les zones de contact potentielles. Si I’engrenage présente des écarts de
forme, la distance initiale entre les surfaces conjuguées est estimée. Les déformations de
I’engrenage induites par le couple transmis sont estimées grice aux calculs effectués
précédemment. La résolution des équations qui gouvernent 1’équilibre statique du systeme
permet alors de calculer la répartition de la charge et le rapprochement des surfaces

conjuguées.

I1.3.1 Hypotheses

Les auteurs s’appuient généralement sur les hypothéses simplificatrices suivantes :

- Le contact entre les dents en prise s'effectue dans le plan d'action au niveau des points de
contact théoriques, définis pour des engrenages géométriquement parfaits et infiniment
rigides.

- Sous I’application du couple moteur, la charge qui s’applique sur I’engrenage est normale a
la surface théorique des dents en prise.

- Bien que le déplacement de la surface active de la dent et I’effort appliqué ne soient pas
colinéaires, seule la composante du déplacement normale a la surface de la dent est conservée
pour estimer I’erreur statique de transmission sous charge. Le rapprochement des profils
conjugués dii au déplacement tangent au profil de la dent est négligé. De méme, les
modifications du point d'application et de la direction de l'effort qui résultent de ce

déplacement ne sont pas prises en compte.

Les autres hypothéses adoptées pour calculer I’erreur statique de transmission sous charge
dépendent étroitement du modele retenu pour calculer les déformations élastiques de

I’engrenage.

Dans les méthodes qui exploitent une modélisation des engrenages par éléments finis en
2D, I’évolution des écarts initiaux entre les surfaces conjuguées selon la largeur de denture ne
peut étre prise en compte. Les auteurs supposent que la géométrie, le chargement et les
déformations en flexion de la dent sont identiques sur toute sa largeur. Ces approches
permettent de calculer, pour des engrenages droits parfaitement alignés, une raideur par unité
de largeur de denture. Le contact sur chaque dent est discrétisé par un seul noeud et le nombre

d’efforts a calculer correspond au nombre instantané de couple de dents en prise.
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Velex (1988) discrétise la largeur de chaque dent en prise en "tranches minces" (voir
figure IL.10). La ligne de contact est composée de cellules élémentaires auxquelles sont
associées des raideurs élémentaires k;. Dans cette approche, I’effet du couplage entre les
différentes tranches est négligé : I’application d’un effort sur un noeud i de la ligne de contact

n’a aucun effet sur le déplacement d’un autre noeud j de cette méme ligne de contact.

N
Z
w
PLAN D’ACTION
Figure I1.10. Discrétisation des lignes de contact en cellules élémentaires (D’aprés Velex
1988).

Les autres auteurs qui exploitent des modeéles éléments finis en 3D ou éventuellement des
prismes finis tiennent compte des couplages entre les différentes cellules de la ligne de
contact. Toutefois, lorsque la discrétisation de I’engrenage se limite a une seule dent par roue
dentée, seuls les couplages entre les cellules appartenant a une méme dent sont pris en compte
et il n’est pas possible de tenir compte des couplages €lastiques entre les différents couples de

dents en prise simultanément.

Par ailleurs, de nombreux modeles éléments finis n’intégrent pas les déformations des
corps de roues. Les auteurs supposent que ces déformations sont découplées de celles des
dents en prise et que leur contribution est identique pour I’ensemble des cellules de la ligne de

contact.

Enfin, certains auteurs (Barday 1996) prennent en compte I’influence des déformations
statiques des lignes d’arbres et du carter a travers 1’introduction d’erreurs de parallélisme et

d’un écart d’entraxe proportionnels au couple transmis.
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I1.3.2 Synthése des principaux résultats

Les simulations numériques effectuées par Bard (1995) a partir de l'utilisation de la
méthode des prismes finis couplée a une étude de la cinématique de 1'engrenage permettent de
retrouver un certain nombre de résultats expérimentaux publiés antérieurement dans la
littérature. Elles conduisent & une évaluation chiffrée de I’effet des défauts de géoméirie sur
l'erreur statique de transmission. Bard observe que, en I’absence d’erreurs de parallélisme, le
chargement extérieur a une faible influence sur la raideur d'engrénement d'un engrenage droit
alors que son influence devient significative dans le cas d'un engrenage hélicoidal. Pour de
faibles charges, l'introduction de défauts de parallélisme ou de corrections de bombé conduit a
une modification sensible de 1'aire de contact et a une diminution de la valeur moyenne de la
raideur d'engrénement. Ceci confirme les résultats expérimentaux obtenus par Umezawa
(1986). Les effets des corrections de profil et d'une modification d'entraxe sur l'erreur statique

de transmission sont aussi abordés.

Barday (1996) étudie I’effet du couple transmis et, pour un couple donné, I’effet de
différents types de corrections de denture sur la valeur créte a créte de I’erreur statique de

transmission sous charge.

Prabhu et Houser (1996) mettent en évidence l'effet des déformations du voile sur la
répartition de la charge le long de la ligne de contact. Ces déformations influent sur 1’erreur
statique de transmission sans que les auteurs précisent si elles agissent uniquement sur
I’amplitude des déformations des dents ou si elles modifient aussi le continu spectral des
fluctuations de I’erreur statique de transmission sous charge. Ces résultats sont confirmés par
Barday (1996). Celui-ci analyse I’influence de la forme de la roue, c’est a dire de la position,
de I’épaisseur et du diamétre de son voile. Les temps de calcul associ€s a I’algorithme
développé permettent de tester de nombreuses configurations d’engrenages. Il montre que les
déformations du corps de la roue modifient les conditions d’engrénement, et ce d’autant plus
que I’angle d’hélice est grand. La position, 1’épaisseur et le diametre du voile des roues ont
une grande influence sur I’amplitude créte a créte de I’erreur statique de transmission sous
charge. L’ ajustement de la microgéométrie de I’engrenage et/ou de la forme des roues permet

donc de minimiser 1’excitation vibratoire générée par I’engrenement.

Bien que les modeles utilisés par Prabhu et Houser ou Barday permettent d’estimer le
déplacement sur une dent induit par un effort sur une autre dent, I’effet du couplage élastique

entre les différents couples de dents en prise n’est pas clairement mis en évidence.
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1I.4 Conclusion

Les principaux résultats qui se dégagent de I’étude bibliographique concernant les sources

d’excitation des transmissions par engrenages sont les suivants.

L’erreur statique de transmission sous charge constitue la principale source d’excitation
d’une transmission par engrenages. Elle résulte d’une part de la déformation élastique des
engrenages et, d’autre part, des corrections de forme et des défauts de géométrie des
engrenages. En régime de fonctionnement stationnaire, elle évolue de fagon périodique. Si
I’estimation de cette erreur reste difficile, les caractéristiques de son spectre ont été largement

analysées.

Le calcul de I’erreur statique de transmission sous charge nécessite des modeles permettant
d’estimer les déformations élastostatiques des engrenages. On peut distinguer les
déformations globales (flexion des dents d’engrenages, des corps de roue) et les déformations
locales associées a la présence de contacts hertziens. Ces deux types de déformation peuvent

étre calculés séparément.

Le calcul des déformations en flexion d’une dent nécessite une description précise de la
géométrie de la dent et de son raccordement avec la roue. Le recours a des simplifications
conduisants a des formulations analytiques approchées ne permet pas d’intégrer I’ensemble

des parametres qui définissent la géométrie d’un engrenage particulier.

La méthode des éléments finis est la mieux adaptée au calcul des déformations des dents
d’engrenages. Un modele 3D permet de prendre en compte la variation du comportement de la
dent dans la direction de I’hélice sans avoir recours a des hypotheses simplificatrices.
L’utilisation d’éléments volumiques a formulation quadratique (20 noeuds) permet une
description précise du champ de déformation des dents.

La modélisation de plusieurs dents successives permet de tenir compte des interactions
entre les différents couples de dents en prise.

La modélisation de I’ensemble du corps des roues dentées permet de tenir compte de

I’influence de 1’élasticité des roues sur les déformations des dents.

Compte-tenu de ces remarques, nous avons développé un outil de calcul des déformations
des dents d’engrenages et une méthode de calcul de I’erreur statique de transmission sous

charge intégrant I’ensemble de ces exigences.
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III- Calcul de ’erreur statique de transmission sous charge : méthode adoptée

I11.1 Démarche

L'objectif de cette partie est de développer un outil numérique qui permette de déterminer
l'erreur statique de transmission sous charge d’un engrenage a denture droite ou hélicoidale, a
partir de ses caractéristiques géométriques, de ses corrections de forme, de ses défauts et des

conditions de fonctionnement (couple moteur).

Cette approche nécessite, en premier lieu, le calcul des déformations locales de contact et
le calcul des déformations en flexion des dents d'engrenages, ce dernier point faisant I’objet

d’une modélisation des roues dentées de I’engrenage par éléments finis.

A partir des hypothéses classiques généralement utilisées, il est ensuite possible de
calculer, pour différentes positions de la roue menante, le rapprochement des dents en prise
exprimé selon la normale aux surfaces actives de ces dents. On peut ainsi connaitre, a partir de
calculs successifs, toutes les caractéristiques de 1’évolution périodique de I’erreur statique de

transmission sous charge.

Pour caractériser la réponse dynamique de la transmission a l’excitation générée par
’engrénement, nous verrons dans le deuxiéme chapitre qu’il est nécessaire de définir et de
calculer, 2 partir de ’erreur statique de transmission sous charge, la fluctuation de la raideur
d’engrénement. Bien que cette raideur soit une fonction non lin€aire de la charge transmise,
nous nous orientons vers une description associée a une grandeur linéarisée autour de la
charge de fonctionnement et variable au cours du temps. Cette description permet des
simplifications qui, dans le cadre de I’étude du comportement dynamique d’une transmission

compléte, constituent le meilleur compromis simplicité-précision.

Les différents résultats numériques concernant 1’évolution de I’erreur statique de

transmission sous charge et de la raideur d’engrénement seront présentés ultérieurement.

41




II1.2 Calcul des déformations élastostatiques des engrenages

Nous avons choisi de calculer les déformations locales de contact et les déformations en

flexion de la dent de fagon distincte.

II1.2.1 Calcul des déformations locales de contact

Nous calculons les déformations locales de contact & partir de la théorie de Hertz. Nous
supposons donc que :
- les corps sont en contact parce qu’ils sont soumis & une force qui les contraint & avoir un
déplacement parallele a la direction de cette force,
- le milieu est et reste élastique durant le contact,
- les corps en contact sont des milieux semi-infinis,
- les surfaces en contact sont non rugueuses,
- les frottements sont négligeables (calcul statique),
- I’équation de la surface d’interpénétration est un polyndme du second degré. Nous calculons
les rayons de courbure de chaque surface au voisinage du premier point de contact en prenant
en considération la géométrie du contact correspondant a 1’état non déformé de I’engrenage

affecté éventuellement par les écarts de forme. L’aire de contact est alors de forme elliptique.

La théorie de Hertz permet de déterminer I’aire de la zone d’interpénétration, la pression de

contact et le rapprochement des surfaces.

Une des principales limites de ce type de représentation des déformations locales est qu’il
ne permet pas de prendre en compte les effets de bord lorsque la surface de contact s’étend sur
toute la largeur de la dent. Ainsi, pour le cas des engrenages ne présentant pas d’écarts de

forme, nous utilisons les formules associées au contact entre deux cylindres de largeur infinie.

I11.2.2 Calcul des déformations en flexion des dents

a) Modélisation des roues dentées par éléments finis

Nous calculons les déformations en flexion de la dent & partir d’une modélisation de
chaque roue dentée par éléments finis. Pour cela, nous avons développé un modele éléments
finis 3D de chaque roue dentée (logiciel ANSYS 5.3®). L’influence sensible des parametres
de I’engrenage sur la déformation en flexion des dents nous a conduits a décrire précisément
la géométrie de celui-ci, notamment le profil en développante de cercle et la trochoide de
raccordement en pied de dent correspondant aux engrenages taillés a 1’aide d’un outil
crémaillére. Pour chaque roue dentée, nous avons pris en considération trois dents successives

ainsi que 1’ensemble du corps de la roue.
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Figure IIl.1. Maillage éléments finis 3D d’un engrenage 35/49 dents.

Les données géométriques nécessaires a la génération des maillages sont :

- le nombre de dents de chaque roue,

- le module, I’angle de pression et le rayon de 1’outil crémaillere,

- I’angle d’hélice de taillage,

- le coefficient de déport, la saillie et le creux de chaque roue,

- la largeur de denture,

- I’entraxe de fonctionnement,

- le diamétre de raccordement entre la trochoide et le profil en développante de cercle,
- le rayon de ’arbre,

- la géométrie de la roue et, éventuellement, de son voile.

Nous avons utilisé des éléments finis de forme hexaédrique a 20 noeuds et 3 degrés de
liberté par noeuds. Chaque dent est discrétisée par 4 x 7 x 8 éléments (€paisseur x hauteur x
largeur). Le raccordement en pied de dent est généralement discrétis€é par 4 éléments et la
circonférence de la roue par 18 éléments. Nous supposons que la roue dentée est encastrée sur
son arbre. Le maillage de chaque roue dentée posséde environ 8000 noeuds, 1500 €éléments et
17000 degrés de liberté. A titre d’illustration, la figure IIl.1 présente le maillage d’un
engrenage paralléle & denture hélicoidale 35/49 dents. Le corps de la premicre roue est plein

tandis que celui de la seconde présente un voile mince.
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b) Calcul de la matrice de souplesse des roues dentées

Le calcul des déformations €lastostatiques permet de construire la matrice de souplesse
H""(0=0) de chaque roue dentée. Cette matrice de dimension (72x216) correspond 2 la
matrice de transfert statique entre un effort unitaire normal qui s’applique sur la dent centrale
et les déplacements normaux observés sur les surfaces actives de chacune des trois dents. Elle

est définie comme suit :

u=H"" (0= 0)F

Lors de I’engrenement, le contact s’établit, pour chaque couple de dents en prise, sur une
ligne que nous pouvons discrétiser. Nous pouvons extraire, a partir des matrices de souplesse
de chaque roue dentée, une sous-matrice associée aux seuls noeuds de la ligne de contact. Par
la suite, nous appellerons matrice de souplesse la matrice associée a chaque roue dentée et
matrice de transfert statique la matrice associée a la ligne de contact de 1’engrenage, pour

mieux les distinguer 1’'une de I’autre.

Comme le montre la figure II1.2, chaque coefficient H"¥ (M, N; ©=0) correspond au
déplacement selon la normale au profil d’'un noeud M appartenant a 1’une des trois dents

induit par un chargement unitaire appliqué sur un noeud N appartenant a la dent centrale.

Figure II1.2. Evaluation du coefficient H**(M, N; ©=0).

Le calcul du champ de déformation de la roue dentée permet d’évaluer non seulement les
déplacements des noeuds appartenant aux surfaces actives des dents dans la direction normale
au contact (déplacement u), mais aussi les déplacements dans la direction tangente au profil
(déplacement v) et dans la direction tangente a 1’hélice (déplacement w). Le calcul de v et w
permet de vérifier si les déplacements et les normales a la surface active de la dent sont

colinéaires.

L'application d'un effort ponctuel sur un noeud du maillage éléments finis induit une
perturbation importante du champ de déplacements de la dent, localisée autour du point
d'application de cet effort. Pour éliminer les effets dus a cette perturbation, certains auteurs
estiment la déformation du profil de la dent a partir des déplacements sur le profil opposé ou
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des déplacements dans le plan médian de la dent (Prabhu 1996). Sainsot (1989) estime la
déformée en flexion de la dent a partir de deux calculs distincts qui utilisent des conditions
limites différentes. La perturbation locale induite par l'application d'un effort ponctuel est

alors soustraite au champ de déformations de la dent.

Nous avons utilisé cette derniere technique

et nous avons calculé la perturbation locale a
partir du champ de déplacement du profil
d'une dent encastrée au niveau du plan médian
de la dent et au-dessous de son cercle de pied
actif (figure III.3). Comme le montre la

figure 1.4, le champ de déformation final de

la dent ne présente plus de perturbations.

Figure II1.3. Conditions limites pour le calcul
de la composante locale du déplacement
induite par l'application d'un effort ponctuel.

@ |

— W, S

N

Figure I11.4. Evolution de la déformée de la dent le long du profil actif. Résultat brut induit
par un effort ponctuel (------- ); Contribution locale due a l'effort ponctuel (trait continu fin);
Résultat final (trait continu gras). Effort en téte de dent (a) et au point primitif (b).

Pour déterminer la valeur de ’ensemble des coefficients de la matrice H"¥(w=0) d’une
roue dentée, nous appliquons un chargement sur la dent centrale en chacun des noeuds de la
surface active situés au niveau d’un angle des éléments finis hexaédriques a 20 noeuds
(8 x 9=72 noeuds) et calculons, pour chaque cas de chargement, deux champs de déformations
statiques pour éliminer la perturbation locale autour du point d’application de I’effort. Vu le
nombre d’éléments retenu, il est nécessaire d’effectuer 144 calculs distincts pour déterminer la
valeur de I’ensemble des coefficients de la matrice de souplesse H**(w=0). Cette étape est

donc coiiteuse en temps.

Toutefois, il faut noter que, d’une part, les déformations en flexion des dents varient de
facon linéaire avec la charge et que, d’autre part, I’ordre de grandeur des défauts de géométrie
ou des corrections de forme étant négligeable devant celui des dimensions de la dent, on
suppose que la matrice de souplesse H"*(0=0) de la roue dentée n’est pas affectée par ces
écarts. Les calculs effectués lors de cette étape préliminaire permettent donc de calculer
I’erreur statique de transmission sous charge de 1’engrenage pour n’importe quelle charge
appliquée et pour n’importe quel type de corrections de denture ou de défauts de géométrie

(hormis une correction par déport qui modifie la forme de la dent).
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II1.3 Calcul de ’erreur statique de transmission sous charge

Pour évaluer 'erreur statique de transmission sous charge, nous avons développé un
programme de calcul en langage Turbo-Pascal 7.0%. Ce programme permet de calculer
I’évolution du rapprochement des dents selon la ligne d’action en fonction de la position de la
roue menante. Ce rapprochement est appelé 8. Le calcul s’appuie sur les hypothéses classiques
que nous avons énoncées au début du paragraphe II.3.1. Ses différentes étapes sont présentées

succinctement ci-apres, puis développées une a une.

D’abord, nous discrétisons la rotation de la roue menante en un nombre fini de positions 0.
En régime de fonctionnement stationnaire, |’erreur statique de transmission sous charge d’un
engrenage ne présentant pas de défauts de géométrie est périodique, de fréquence
fondamentale égale a la fréquence d’engrénement. Nous discrétisons la période
d’engrénement en 32 positions 0 distinctes. La premiere valeur de 8 (abscisse x=0) correspond
a la premiére position ot I’ensemble de la dent appartient & la zone de contact potentielle. La
figure IIL.5 présente le lieu théorique des points de contact dans le plan d’action de
I’engrenage, pour I’abscisse x=0. L’un des couples de dents est en prise sur toute la largeur de
denture tandis que les couples précédent et suivant n’appartiennent que partiellement a la zone

de contact.

v

<—

x ¥

Figure II1.5. Plan d’action correspondant a la position x=0.

Ensuite, pour chacune de ces positions 0, un processus itératif permet de calculer le
rapprochement des dents 8(0) ainsi que la répartition de la charge et 1’aire de contact qui lui
sont associées :

- nous initialisons la valeur du rapprochement des dents §(6),

- nous déterminons le lieu des points de contacts,

- nous discrétisons la ligne de contact en un grand nombre de noeuds,

- a partir des matrices de souplesse de chaque roue dentée, nous construisons la matrice de

transfert statique H“’F (w=0) associée a ces noeuds,
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- nous résolvons 1’équation non linéaire qui gere I’équilibre statique du systéme afin de
connaitre la répartition des efforts sur la ligne de contact et la nouvelle valeur du
rapprochement (0),

- nous corrigeons 1’aire de contact en fonction de la valeur du rapprochement et réexécutons,

si cette aire de contact a changé, les quatre étapes précédentes.

II1.3.1 Détermination du lieu des points de contact

Pour chaque position de la roue menante 6, nous calculons I’erreur statique de transmission
sous charge a partir d’un processus itératif qui permet d’évaluer, a chaque étape, le
rapprochement des dents §(8). Un test de convergence sur la valeur de 6(0) permet d’arréter ce

processus.

Pour chaque 6, nous déterminons, pour I’ensemble des couples de dents en prise, le lieu
des contacts potentiels correspondant & un engrenage sans écarts de géométrie. Le résultat
obtenu est appelé ligne de contact potentielle. Nous discrétisons cette ligne en un grand
nombre de noeuds i. Nous introduisons alors les défauts de géométrie et les corrections de
denture au niveau de chacun des noeuds de la ligne de contact potentielle, sous la forme d’un
écart initial e[i] entre les profils conjugués. Cet écart est mesuré dans le plan d’action, selon la
normale aux surfaces actives des dents. Nous déterminons alors la ligne de contact réelle en

comparant chaque écart initial au rapprochement des dents calculé a I’itération précédente.

Si (8(0) >= e[i]), le noeud i appartient a la ligne de contact,
Si (8(0) < e[i]), le noeud i n'appartient pas a la ligne de contact.

I11.3.2 Construction de la matrice de transfert statique H"f(0=0) associée aux noeuds

de la ligne de contact réelle

L’étape suivante consiste a calculer les coefficients H"¥(I, J; w=0) de la matrice de
transfert statique associée aux noeuds appartenant a la ligne de contact réelle. Nous calculons
ces coefficients, par interpolation linéaire, a partir des coefficients H“¥*(M, N; ©=0) des
matrices de souplesse associées a chaque roue dentée que nous avons calculées
précédemment. Ils sont égaux a la somme des coefficients associés a la roue menante et a la
roue menée. s correspondent aux déformées dans la direction normale au contact du noeud i
appartenant a la ligne de contact, pour un effort unitaire appliqué en j, autre noeud de la ligne
de contact. La matrice H“’F (0=0) est donc une matrice carrée dont 1’ordre est égal au nombre

de noeuds N de la ligne de contact réelle.

Le nombre maximum de couples de dents en prise est, pour la plupart des engrenages a

denture hélicoidale, compris entre 3 et 5. Si on suppose qu’il y a cinq couples de dents qui
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participent simultanément 2 la transmission du mouvement, la matrice de transfert statique
H"F (0=0) se présente sous la forme générale suivante :

(Al [b] [c] [d] [el]
[f]1 [G] [h] [i] ()
H"(@=0=|[k] [l [M] [n] [o]
[pl [q] [1] [S] It]
(] v (Wl [x] (YD

L’ensemble des sous-matrices A, b, ....X sont des matrices pleines. Chaque terme de la
diagonale de la matrice correspond a la déformation d’un noeud induit par I’effort s’exergant
sur ce noeud. Les autres termes traduisent les couplages €lastiques existant entre les différents
noeuds. Les sous-matrices A, G, M, S et X correspondent aux déformations d’un couple de
dents (appartenant a chacune des deux roues dentées) induites par un chargement appliqué sur
ce méme couple. Les sous-matrices f, |, [ et X correspondent aux déformations d’un couple de
dents induites par un chargement appliqué sur le couple de dents précédent. Les sous-matrices
b, b, n et { correspondent aux déformations d’un couple de dents induites par un chargement
appliqué sur le couple de dents suivant.

Dans notre modélisation des roues dentées, nous n’avons pris en considération que trois
dents. Nous ne considérons que les couplages élastiques entre les dents adjacentes. Lorsque le
nombre de couples de dents en prise est supérieur a 2, nous supposons que le chargement sur
une dent n’a pas d’influence sur la déformation des dents autres que la dent précédente et la
dent suivante. Nous avons validé cette hypothése a partir du calcul du champ de déformations
de cinqg dents successives modélisées en 2D. Les sous-matrices ¢, d, €, 1, J, 0, R, ¢, U, Vet w
sont donc des matrices nulles.

Pour les cas ou trois couples de dents, quatre couples de dents ou cinq couples de dents
participent simultanément a la transmission du mouvement, la matrice de transfert statique
H"¥ (0=0) se présente sous la forme suivante :

Trois couples Quatre couples Cinq couples

[A] [b] O (Al [bl 00 [[/f\]] [[211 [g] 8 8
H*" =|[f] [G] [h]| H*F= e T I T (] (M] [n] O
= = 0 [l [M] [n]| =
0 [ [M] 0 0 [r] [S] I[t]

0 0 mB 0 0 0 [x] [Y]
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[[A]
[G]
= M]
[S]
L (Y]
(f]
= (1]
[r]
I [x] ]
- bl -
(h]
= [n]

Figure II1.6. Calcul de la matrice de transfert H*F(=0).

I11.3.3 Equilibre statique du systeme

Le systtme d’équations qui gere les déformations élastostatiques de I’engrenage peut

s’écrire sous la forme suivante :

{ H""(0=0).F = §(6) - ¢ - hertz(F)
@
z F[i] = Fiota
- H*¥(0=0) est la matrice de transfert statique associée aux noeuds de la ligne de contact,
- 8(0) est un vecteur dont les composantes, toutes identiques, correspondent au rapprochement
des dents,
- F correspond au vecteur des efforts s’exercant sur les dents,

- e correspond au vecteur des écarts initiaux séparant les dents,
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- hertz correspond au vecteur des déplacements induits par les déformations de contact,
- Fota correspond a I’effort total s’exercant sur ’ensemble des couples de dents en prise,

exprimé selon la ligne d’action.

Dans ce systeme composé de (N+1) équations, les inconnues sont les N composantes du
vecteur F qui s’appliquent sur les N noeuds de la ligne de contact et la valeur du
rapprochement §(8). Le systéme est non linéaire car les déformations hertziennes varient de
facon non linéaire avec la charge appliquée. Nous résolvons donc celui-ci a I’aide d’un
processus itératif. Tout d’abord, nous initialisons le vecteur hertz (Vi, hertz[i]=0). Nous
résolvons successivement les deux équations linéaires suivantes grice a la méthode du pivot
de Gauss :

H"*(@=0).F; = ¢ + hertz 2)

H"*(0=0).F, = 8«(6) A3)

Ok correspond & la valeur du rapprochement a I’itération k. Sa valeur est identique en tout

noeud de la ligne de contact.

On recherche alors le coefficient de pondération p associé a la deuxieéme équation :
_ Fow — ) Fifil @
Y Bl

Le vecteur F des efforts qui s’applique sur chaque noeud de la ligne de contact réelle et la

nouvelle valeur du rapprochement sont alors égaux a :
F=F; +p.F, (5)

k41 (0) = p. 61(0) (6)

La connaissance de la répartition des efforts nous permet de calculer les déformations de
hertz associé€es a chaque noeud de la ligne de contact réelle. Nous calculons donc la nouvelle
valeur du vecteur hertz, réintroduisons celui-ci dans 1’équation (2) et reprenons les €étapes (4),
(5) et (6) jusqu’a convergence du processus. Cette convergence est assez rapide en raison de la
faible non-linéarité hertzienne qui modifie peu la répartition des efforts entre deux itérations.
Elle est d’autant plus rapide que la charge appliquée est grande en raison de la prédominance

des déformations €lastiques linéaires.

Une fois calculées la répartition finale de la charge et la nouvelle valeur du rapprochement
entre dents 8(8), on détermine la nouvelle ligne de contact réelle et, si celle-ci est différente de
la précédente, on reprend une a une les différentes étapes du calcul de I’équilibre statique du

systéme jusqu’a convergence vers une valeur de 6(6).

Le diagramme II.1 présente les différentes étapes du calcul de I'erreur statique de
transmission sous charge. Bien que la méthode de résolution du syst¢me d’équations qui gere
les déformations élastostatiques de 1’engrenage n’ait pas été optimisée, nous avons observé

une convergence rapide de celle-ci pour I’ensemble des applications que nous avons traitées.
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DEBUT

Initialisation position
roue menante

Initialisation du rapprochement

Détermination de la zone de contact potentielle

Calcul des écarts initiaux

Détermination ligne de contact réelle

Calcul de la matrice de transfert
statique associée aux noeuds
de la ligne de contact

Initialisation F[i]=0

Calcul Hertz[i]

Calcul F[i] et
rapprochement 8(0)

Stockage des résultats

Modification position
roue menante : 6=6+A6

FIN

Diagramme IIl.1. Calcul de I’erreur statique de transmission sous charge.
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II1.4 Calcul de la fluctuation de la raideur d’engrénement

Pour une position de la roue menante donnée 0, le rapprochement 8(0) évolue de fagcon non
linéaire avec la charge statique appliquée Fg. Cette non-linéarité résulte d’une part des
déformations locales des contacts hertziens et d’autre part, de I’entrée en contact progressive
(en fonction de la charge) de chaque dent (non-linéarité géométrique). De maniére classique,
la raideur d’engrénement est définie, comme étant égale 4 :

K(Fy, 0) = d(Fg) / 9(8(F,0))

5

D’un point de vue pratique, la raideur d’engrenement est déterminée par linéarisation 2
partir du calcul de deux valeurs 8;(8) et 8,(8) correspondant a deux valeurs Fy; et Fy, qui

encadrent I’effort statique correspondant au couple nominal.

Comme nous le verrons dans le deuxiéme chapitre, la modélisation du couplage entre les
roues dentées par une raideur linéarisée variable au cours du temps permet des simplifications
qui, dans le cadre de I’étude du comportement dynamique d’une transmission compléte,
constituent le meilleur compromis entre simplicité et précision. Cette représentation est

valable si le mécanisme s’écarte peu de la position correspondant a I’équilibre statique.

Il faut noter que de nombreux auteurs définissent la raideur d'engrénement comme étant

égale au rapport suivant :
K(Fg, 0) = Fg/ 6(F,0)

Dans cette définition, la raideur d’engrénement est inversement proportionnelle a I’erreur
de transmission sous charge. Elle ne correspond pas a la linéarisation de la courbe
caractérisant 1’évolution de la charge en fonction du rapprochement. Pour distinguer ces deux
types d’approches, nous parlerons de la raideur tangente linéarisée autour d’une position
d’équilibre statique et de la raideur "'proportionnelle" (voir figure II1.7).

F(3)

2 T , ; - -
prop.
o %
_.°~ tangente

.
.
.
.

5: o 5

Figure II1.7. Evolution de la charge en fonction du rapprochement 8 pour une position 0 de la
roue menante. Comparaison de la raideur "proportionnelle" et de la raideur tangente
linéarisée autour d’une position d’équilibre statique.
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IV- Résultats numériques

IV.1 Engrenage de référence

La plupart des résultats qui suivent correspondent a un engrenage parallele a denture

hélicoidale dont les caractéristiques sont présentées dans le tableau IV.1.

Z 35 49
Rayon de base R, (mm) 60.2 84.2
Module de ’outil mg (mm) 35
Angle de pression de outil o0 22.5°
Entraxe de fonctionnement a’ (mm) 158
Angle d’hélice de base 3 21.5°
Largeur de denture b (mm) 36.5
Rapport de conduite apparent €, 1.373
Rapport de recouvrement €, 1.219
Creux h¢ 1.35mg 1.20 mg
Saillie h, 0.94 mp 0.94 mg

Tableau IV.1. Caractéristiques géométriques de I’engrenage.

Nous avons considéré deux configurations distinctes de ’engrenage correspondant a deux
modélisations différentes des corps de roue :
- la premiére configuration correspond a des corps de roue rigides (seule la jante de la roue est
élastique),
- la seconde correspond 2 une roue élastique pleine (celle du pignon 35 dents) et une roue
élastique présentant un voile mince (celle de la roue 49 dents). A titre d’illustration, les

maillages de ces deux roues correspondent a ceux présentés sur la figure 1.1 (p. 43).
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Les nombreuses simulations numériques que nous avons effectuées nous ont permis :
- de valider un certain nombre d’hypothéses,
- d’analyser I’influence du couplage élastique entre les différents lieux de contact. Nous avons
effectué cette analyse en comparant différentes formes de la matrice de transfert statique
associée aux noeuds de la ligne de contact. Nous avons pu mesurer, entre autres, I’effet des
interactions entre les différents couples de dents en prise.
- d’évaluer I’influence de I’élasticité des corps de roue,
- d’évaluer I’amplitude relative des déformations locales de contact,
- d’analyser les effets des corrections de denture sur I’erreur statique de transmission sous

charge et la raideur d’engrénement.
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IV.2 Validation de la méthode de calcul

1V.2.1 Vérification de quelques hypotheses

Nous avons d’abord effectué, a partir d’une modélisation de I’engrenage en 2D, un certain
nombre de calculs préliminaires qui nous permettent de valider plusieurs hypotheses. Les
résultats présentés correspondent a un engrenage parallele a denture droite 35/49 dents soumis

a un couple moteur de 2. 10" Nm par unité de largeur de denture.

a) Localisation du point de contact réel et orientation de I’effort appliqué

Nous avons d’abord tracé I’évolution du rapprochement d’un couple de dents en fonction

de la position du point de contact sur la ligne d’action (figure IV.1).

(um) 2
16 r

20 |—

12 +

15—

0

Figure IV.1a. Evolution des déformations d’un couple de dents le long du profil actif :

- rapprochement des surfaces conjuguées (——),
- déformations hertziennes (— - — —),
- déplacements normaux u dus a la flexion des dents menante et menée (------- ),

- déplacement tangent au profil v de la roue menante (00000000).

Figure IV.1b. Résultats comparables présentés par Lin pour un autre engrenage parallele a
denture droite (1988).

L’évolution de la déformée d’un couple de dents présente les mémes caractéristiques que
celle obtenue par Lin (1988) pour une géométrie différente. Lorsque le contact s’effectue au
niveau du point primitif, la raideur du couple de dents est plus faible que lorsqu’il s’effectue
au niveau du cercle de pied actif d’une dent (et, par conséquent, au niveau du cercle de t€te de
’autre dent). Les déformations hertziennes participent de fagon importante au rapprochement
des surfaces conjuguées. Le rapprochement des dents induit par ces déformations varie de
facon non linéaire avec I’effort appliqué. Lorsqu’un seul couple de dents engréne, le
rapprochement hertzien est quasi-indépendant de la position du point de contact sur la ligne

d’action.
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Si on conserve les hypotheses classiques, les déplacements tangents 2 la surface des dents
ne participent pas au rapprochement des surfaces. On observe néanmoins que ceux-ci, orientés
vers la téte de dent, sont du méme ordre de grandeur que les déplacements normaux,

notamment quand le contact s’effectue en téte de dent.

Ces premiers résultats nous permettent de discuter la validité de certaines hypothéses
généralement utilisées. En effet, le contact entre les dents en prise ne s’effectue pas
exactement au niveau du point de contact théorique défini pour des engrenages parfaits et
infiniment rigides :

- Le déplacement de la roue menante dans la direction normale a la surface de la dent induit
une modification du point de contact sur la ligne d’action.

- Le point d’application de I’effort s’écarte de la ligne d’action et se déplace vers le pied de
dent (par rapport au point d’application théorique) en raison de la déformation des dents dans
la direction tangente aux profils. La déformation des dents dans la direction normale au profil
sous-estime donc la déformation réelle.

- Les déplacements tangents aux profils induisent un rapprochement des surfaces en raison de
la courbure de celles-ci.

- La direction de I’effort appliqué n’est plus normale a la surface théorique des dents.

Nous avons évalué I’ordre de grandeur de ces perturbations : Pour I’exemple présenté, le
déplacement de la roue menante dans la direction normale au profil varie entre 2 et 8 pm. La
modification de ’abscisse du point correspond donc a 0.05% de la longueur de la ligne
d’action. Par ailleurs, nous avons recalculé le champ de déformation des dents aprés avoir
estimé la position réelle du point d’application de I’effort sur le profil de la dent. Les
déplacements normaux aux profils different de ceux calculés précédemment d’environ 0.1 %.
L’écart angulaire entre la direction réelle de I’effort appliqué et 1a normale au profil de la dent
est inférieur & 1 prad. Enfin, le rapprochement des profils induits par les déplacements
tangents est d’environ 5 10 pm (1/20000 du déplacement normal au profil de la dent).

Ainsi, pour un engrenage paralléle a denture droite, on peut supposer que le contact entre
les dents en prise s'effectue dans le plan d'action au niveau des points de contact théoriques,
définis pour des engrenages géométriquement parfaits et infiniment rigides. En effet, les écarts
observés par rapport a la configuration réelle de I’engrenage sont tout a fait négligeables

devant I’ordre de grandeur des déformations des profils des dents.

b) Géométrie de ’engrenage

Nous avons fait varier différents parametres géométriques de I’engrenage afin d’évaluer

I’influence de ces derniers sur le champ de déformations des dents.

Indépendamment de la modification du rapport de conduite, I’introduction d’un déport ou
la modification de la saillie et du creux a une influence sur la forme de la dent et sur le champ

de déformation de celle-ci. L’ordre de grandeur des déformations d’une dent corrigée présente
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des écarts importants par rapport a une dent normale (de 5 % en t€te de dent & 30 % en pied de
dent entre une denture normale et une denture présentant un déport €gal a u=0.5 mg). Par
ailleurs, la prise en compte de la trochoide de raccordement en pied de dent conduit a des
déformations qui différent d’environ 15 % par rapport a une dent ayant un rayon de filet nul.

Enfin, des écarts de 5 % sur les déformations des profils des dents peuvent résulter de la prise

en compte des tolérances d’épaisseur des dents. Il est donc trés important de décrire avec le

plus grand soin la géométrie des dents pour bien prédire leurs déformations.

IV.2.2 Interactions entre les couples de dents en prise

a) Champ de déformation d’une dent soumise a un effort unitaire

Les calculs des déformations en flexion des dents nécessaires a la construction de la
matrice de souplesse de chaque roue dentée permettent d’ores et déja de mettre en €vidence
les couplages élastiques entre les différents noeuds d’une méme dent d’une part et entre les
dents voisines d’autre part. Lorsque l’on applique le chargement sur un noeud, les
déformations s’étendent sur toute la surface active de la dent chargée et les déformations
observées sur les dents précédente et suivante ne sont pas négligeables. Ces dernieres
contribuent 2 I’erreur statique de transmission sous charge car, le rapport de conduite étant
supérieur a 1, plusieurs couples de dents peuvent engrener simultanément. Ainsi, la
déformation d’une dent est induite non seulement par les efforts qui s’exercent sur cette dent,
mais aussi par les efforts qui s’exercent sur les autres dents en prise. A titre d’illustration, la
figure IV.2 montre le champ de déformation des trois dents pour un effort unitaire appliqué en

pied et dans le plan médian de la dent centrale du pignon 35 dents.
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Figure IV.2. Champ de déformation des trois dents pour un effort unitaire appliqué en pied et
dans le plan médian de la dent centrale.
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b) Effet des interactions entre les différents noeuds de la ligne de contact

Nous avons vu que, pour calculer Ierreur statique de transmission sous charge, certains
auteurs dicrétisaient la ligne de contact en cellules indépendantes les unes des autres. Ceci
revient a considérer que la déformation en un noeud de la ligne de contact est uniquement
induite par I’effort s’exergant sur ce noeud. Pour vérifier si le découplage entre les différentes
cellules élémentaires est justifié ou non, nous avons comparé, I’erreur statique obtenue avec

. ,F
une matrice de transfert J"

(0=0) compléte et celle obtenue avec une matrice diagonale. Les
termes de la matrice diagonale correspondent aux termes diagonaux de la matrice compléte.
IIs sont donc calculés 2 partir du maillage éléments finis 3D présentés précédemment. Ils ne
correspondent pas aux termes généralement introduits par les auteurs qui exploitent des
matrices diagonales car ceux-ci utilisent des modeles 2D ou des formulations empiriques. La
figure IV.3 présente, pour I’engrenage de référence a corps de roue rigide, I’évolution de
I'erreur statique de transmission sous charge pour un couple transmis de 500 Nm. Cet

exemple montre que Lutilisation d’une matrice de transfert statique H"*(w=0) diagonale

conduit 3 une estimation erronée de 1’erreur statique de transmission sous charge. Le

rapprochement des dents calculé au niveau d’un noeud de la ligne de contact et induit par
I’ensemble des efforts s’exergant sur les dents en prise est plus important que le
rapprochement induit par le seul effort s’exergant sur le noeud. La prise en compte des
interactions entre les différentes cellules est donc capitale pour estimer de fagon correcte la

raideur d’engrénement.
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Figure IV.3. Evolution temporelle de I’erreur statique de transmission sous charge pour
une matrice de transfert statique H** ij(@=0) diagonale (———) ou compléte

(00000000).

c¢) Influence des interactions entre les couples de dents

Nous avons calculé, I’erreur statique de transmission sous charge et la fluctuation de la
raideur d’engrénement en éliminant les coefficients H**(I, J; w=0) qui traduisent 1’effet de

’effort s’exergant sur une dent sur les déformations des dents précédente et suivante. La
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matrice H*¥(®=0) devient diagonale par blocs (les matrices [f], 1], [r], [x], [b], [h], [n] et [t]
présentées au paragraphe II1.3.2 sont alors des matrices nulles). Les figures IV.4 a, b, e et f
présentent, pour I’engrenage de référence, les résultats obtenus pour un couple transmis de
500 Nm.

Corps de roue rigides
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Figure IV.4. Evolution temporelle de ’erreur statique de transmission sous charge (a, c, e) et
de la raideur d’engrenement (b, d, f) de I’engrenage.
Dents adjacentes couplées (00000000) et dents adjacentes non couplées (-------- ).
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Les interactions entre les différents couples de dents en prise sont plus marquées si on
prend en compte I’élasticité des corps de roue que si on suppose que ceux-ci sont rigides.
Elles se traduisent par une augmentation significative de I’erreur statique de transmission sous
charge et par une diminution de la valeur moyenne de la raideur d’engrénement. Pour
I’engrenage a corps de roue €lastiques, la raideur moyenne passe ainsi de 457 a 333 N/um (-

35%) tandis que pour I’engrenage a corps de roue rigides, elle passe de 818 a 768 N/m (-6%).

De plus, les interactions entre les différents couples de dents se traduisent par une
diminution des fluctuations créte a créte de I’erreur statique de transmission sous charge et de
la raideur d’engrenement. En effet, lorsque le nombre de dents en prise instantané est grand,
I’erreur statique de transmission est petite mais la contribution des efforts qui s’exercent sur
les autres dents est importante. Lorsque le nombre de dents en prise instantané est faible,
I’erreur statique de transmission est grande mais la contribution des efforts qui s’exercent sur
les autres dents est faible (cette contribution devient nulle s’il n’y a qu’un couple de dents qui

engréne).

En définitive, il n’est pas possible de calculer les fluctuations de la raideur d’engrénement a
partir de I’estimation de la raideur d’un seul couple de dents. Cette technique largement

utilisée néglige les déformations induites par les efforts s’exergant sur les autres dents.

1V.2.3 Influence de 1’élasticité des roues

Les calculs de déformations en flexion des dents qui permettent de construire la matrice de
souplesse de chaque roue dentée montrent que la prise en compte de 1’élasticité du corps de la
roue modifie considérablement 1’ordre de grandeur et la répartition des déformations sur les
surfaces actives des dents. Les figuresIV.4 b, d et f montrent que I’erreur statique de
transmission sous charge augmente de facon significative avec 1’élasticité des roues. Sa valeur
moyenne passe de 10.4 pm pour des corps de roue rigides a 13.7 pm (+30 %) pour des roues
élastiques pleines et 2 23.4 pm (+125 %) st on prend en compte le voile de la roue 49 dents.
Le couplage entre la flexion des dents et les déformations des roues est donc important méme
pour des engrenages pleins. Il dépend des dimensions des roues par rapport aux arbres sur
lesquelles elles sont supposées encastrées.

Les figures IV .4 b, d et f permettent, pour I’engrenage de référence, de mesurer I’influence
de I’élasticité des roues sur la valeur moyenne et sur la forme de la fluctuation de la raideur

d’engrénement.
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a) Valeur moyenne de la raideur d’engrénement

Les résultats que nous avons obtenus montrent que I’élasticité des corps de roue a une tres
grande influence sur la valeur moyenne de la raideur d’engrenement. Celle-ci passe de

768 N/um pour des roues rigides a 333 N/um pour des roues €lastiques.

Différents auteurs ont montré qu’il était possible d’estimer 1’effet des déformations des
corps de roue sur la valeur moyenne de la raideur d’engrénement mé€me avec un modele pour
lequel les dents sont encastrées en pied de dent. La raideur des corps de roue (K.) est calculée
indépendamment de la raideur des dents (Ky) et de la raideur hertzienne (Ky). La raideur

globale de I’engrenage est alors égale a :

1 1 1 1 1 1 :
+ + + (ou 1 et 2 correspondent au pignon et a la roue).

PR +
K Kg Kg Ky Kip Ko

Ces auteurs supposent que les déformations des corps d’engrenage sont indépendantes des
conditions de contact instantanées entre les dents en prise et de la répartition de la charge le
long de la ligne de contact. Les déformations des corps de roue sont alors constantes quelle
que soit la position de la roue menante. Elles augmentent la valeur moyenne de ’erreur
statique de transmission sous charge (et, par conséquent, diminuent la valeur moyenne de la

raideur d’engrénement) sans modifier la forme de ses fluctuations.

b) Fluctuation de la raideur d’engrenement

Les figures IV.4 b, d et f montrent que, pour ’engrenage de référence, 1’élasticité des corps
de roue diminue 1’amplitude créte & créte de la fluctuation de la raideur d’engrénement (celle-
ci passe de 75 a 31 N/um). Par contre, elle ne modifie que trés peu I’amplitude relative de

cette fluctuation (10% de la raideur moyenne).

Bien que, entre les abscisses x=0.375 et x=0.781, le nombre de dents moyen présents dans
le contact et la longueur de la ligne de contact soient constants, la raideur d’engrenement de
I’engrenage augmente sensiblement lorsque la roue 49 dents présente un voile mince. La
forme de la fluctuation de la raideur d’engrénement n’est donc plus liée a 1’évolution de la
longueur de contact. En effet, les efforts s’exergant sur la ligne de contact sont a I’origine d’un
moment qui induit une déformation en flexion de la roue et un déplacement angulaire
important des dents en prise. L’amplitude de ce moment dépend de la position de la ligne de
contact sur chaque couple de dents en prise et de la répartition de la charge sur cette ligne de

contact. Elle varie donc en fonction de la position de la roue menante.

La figure IV.4 b montre que ce phénomene devient moins prépondérant st on considere des

roues élastiques pleines. Il est donc surtout induit par I’élasticité du voile de la roue 49 dents.

Remarque : Nous avons supposé que les points de contacts réels étaient situés dans le plan
d’action théorique défini pour des engrenages géométriquement parfaits et infiniment rigides
et que les efforts s’exercant sur les dents étaient normaux a la surface théorique de celles-ci.

Nous avons montré que ces hypothéses étaient justifiées si I’on observait le comportement de
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I’engrenage dans un plan apparent. Par contre, le déplacement angulaire des dents en prise
modifie I’angle d’hélice réel par rapport a ’angle d’hélice théorique. La surface de contact
réelle et la surface théorique ne sont plus confondues. Néanmoins, aucun modele n’a, i notre
connaissance, remis en cause les hypotheses initiales.

Les déformations des corps de roue influent directement sur la répartition de la charge le
long de la ligne de contact et modifient de facon sensible la nature de I’excitation interne 2 la
transmission. Ces résultats sont illustrés par la figure IV.5 qui présente la répartition de la
charge le long de la ligne de contact pour une position de la roue menante correspondant a
x=0.72, et par la figure IV.6 qui présente le spectre d’amplitude de la fluctuation de la raideur
d’engrénement (I’amplitude des raies situées au-deld du quatriéme harmonique de la
fréquence d’engrénement est tres inférieure a celle des premieres raies). Le spectre obtenu est
dominé par la raie associ€e a la fréquence d’engrénement. En regle générale, plus 1’ordre
d’une raie est €levé, moins son amplitude est importante (I’amplitude du quatrieme
harmonique est vingt fois moins grande que celle du fondamental). Par ailleurs, 1’élasticité des
roues entraine une diminution sensible de I’amplitude de I’ensemble des raies (le fondamental

passe de 18 a 7 N/um).
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Figure IV.5. Répartition de la charge le long de la ligne de contact pour x=0.72.
Engrenage a corps de roue rigides (a) ou élastiques (b).
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Figure IV.6. Spectre de la fluctuation de la raideur d’engrenement (échelle log.).
Engrenage a corps de roue rigides (a) ou élastiques (b).
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IV.2.4 Influence des déformations hertziennes

Nous avons calculé les évolutions de I’erreur statique de transmission sous charge et de la
fluctuation de la raideur d’engrénement en éliminant I’influence des déformations hertziennes.
Les figures IV.7 a, b, ¢ et d présentent, pour I’engrenage de référence, les résultats obtenus
pour ’engrenage a corps de roue rigides ou élastiques. Les déformations hertziennes
contribuent de fagon significative & I’erreur statique de transmission sous charge. L’ordre de
grandeur de ces déformations correspond a celui des déformations en flexion des dents

d’engrenage.

Les déformations hertziennes se traduisent par une diminution de la valeur moyenne de la
raideur d’engrénement et une modification de la fluctuation de cette raideur. Pour I’engrenage
élastique, la raideur moyenne passe de 418 a 333 N/um (-25%) tandis que pour I’engrenage a
corps de roue rigides, elle passe de 1397 & 778 N/m (-80%). L’influence des déformations
hertziennes est d’autant plus grande que le couple transmis est faible. En définitive, négliger
ces déformations conduit donc a une estimation erronée de I’erreur statique de transmission

sous charge et de la raideur d’engrénement.
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Figure IV.7. Evolution temporelle de I’erreur statique de transmission sous charge et de la
raideur d’engrénement de [’engrenage a corps de roue rigides ou élastiques. Déformations
hertziennes inclues (0000000) et exclues (------- ).
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I1V.3 Introduction des corrections de denture
1V.3.1 Introduction

La recherche d’une entrée progressive des dents dans la zone de contact, d’une répartition
de charge le long de la ligne de contact optimale et d’une erreur statique de transmission
présentant des fluctuations les plus faibles possibles conduit 2 modifier volontairement la
forme des dents en leur apportant des corrections. Ces corrections correspondent a des
enlévements de matiere dans la direction du profil ou dans la direction longitudinale (voir le

paragraphe II.1.1).

Apres avoir analysé D'influence de chaque type de corrections élémentaires, nous
présentons, pour ’engrenage a corps de roue élastique corrigé, les évolutions de I’erreur
statique de transmission sous charge et de la raideur d’engrénement, ainsi que la répartition de
la charge le long de la ligne de contact. Ensuite, ’influence de la charge extérieure sur les
valeurs moyennes et les amplitudes créte a créte de I’erreur statique de transmission sous
charge et de la raideur d’engrénement est analysée, de méme que ’influence du modele de

calcul retenu sur la définition des corrections optimales.

1V.3.2 Influence des corrections élémentaires

Les résultats présentés ci-dessous permettent de mesurer ’effet de chaque type de
correction de denture élémentaire sur ’erreur statique de transmission sous charge. Ces
résultats correspondent a un couple de 1300 Nm appliqué sur le pignon 35 dents. Il faut
souligner le fait que le couple de charge est toujours suffisant pour que le contact s’établisse
sur toute la ligne de contact potentielle. Les corrections de denture apportées ne modifient

donc pas la longueur totale de contact.

Nous avons introduit (1) une correction de profil longue en té€te de dent, de forme
parabolique et d’amplitude égale a 20 pm, (2) un bombé parabolique de 20 pm sur chaque
roue dentée et (3) une correction d’hélice qui varie de fagon linéaire de 0 a 20 pm sur la
largeur de la roue menée. Le profil de la dent est corrigé a partir du cercle primitif jusqu’a la
téte de dent.

La figure IV.8 montre les effets de chacune de ces corrections élémentaires sur 1’évolution
de I’erreur statique de transmission sous charge. Les échelles utilisées pour chaque courbe
sont différentes pour mettre en évidence I’influence des corrections sur la forme de la

fluctuation de I’erreur statique de transmission sous charge.

On peut souligner que n’importe quel type de correction €élémentaire conduit a une

augmentation de la valeur moyenne de I’erreur statique de transmission sous charge.
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Les corrections de profil ont pour fonction de limiter les chocs lorsqu’une nouvelle dent
entre dans la zone de contact et de permettre une mise en charge progressive de cette dent.
Contrairement aux engrenages a denture droite, la réduction des fluctuations de I’erreur
statique de transmission sous charge des engrenages a denture hélicoidale est généralement
obtenue grice a des corrections longitudinales. Néanmoins, comme le montre la figure IV.8b
et contrairement 2 ce qu’affirme Sundaresan (1991), les corrections de profil que nous avons
introduites modifient les fluctuations de I’erreur statique de transmission sous charge. En
particulier, elles conduisent a une diminution de I’amplitude créte a créte de cette erreur de
’ordre de 25%.
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(a) Sans corrections. (b) Correction de profil.
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(c¢) Correction de bombé. (d) Correction d’hélice.

Figure IV.8. Evolution temporelle de ’erreur statique de transmission sous charge pour une
durée correspondant a deux fois la période d’engrénement (x=0 a 2).

Les corrections de bombé diminuent I’amplitude créte a créte de I’erreur statique de
transmission sous charge de I’ordre de 50%. En effet, lorsque le nombre de dents en prise
instantané est grand, 'erreur statique de transmission est petite mais elle augmente
sensiblement avec les corrections de bombé. Lorsque le nombre de dents en prise instantané
est faible, ’erreur statique de transmission est grande mais la contribution des corrections de
bombé est faible.
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Pour des engrenages a denture droite, le méme type de résultats est obtenu avec des

corrections de profil.

Comme nous I’avons vu précédemment, |’erreur statique de transmission sous charge de
I’engrenage non corrigé diminue entre x=0.375 et x=0.781, alors que la longueur totale de la
ligne de contact reste constante dans cet intervalle. Cette variation, induite par les
déformations €lastiques du voile de la roue menée, entraine une concentration de la charge sur
le bord des dents en prise (voir figure IV.10). La correction d’hélice que nous avons introduite
a pour fonction de compenser les déformations du voile. L’amplitude créte a créte de I’erreur
statique de transmission sous charge diminue de ’ordre de 15%. Bien siir, le sens de la
correction d’hélice est important. Une modification de ce sens conduirait 2 une augmentation
de la fluctuation de l’erreur statique de transmission sous charge et a une plus grande

concentration de la charge sur le bord de la dent.

IV.3.3 Denture corrigée

a) Erreur statique de transmission sous charge

Comme le montre la figure IV.9, la superposition des corrections élémentaires que nous
avons présentées dans le paragraphe précédent permet de diminuer, pour un couple moteur de
1300 Nm, les fluctuations de I’erreur statique de transmission sous charge. L’amplitude créte
a créte est de 1.5 um contre 6.5 pm pour la denture non corrigée. Les corrections apportées ne
correspondent toutefois pas aux corrections optimales puisqu’il est théoriquement possible,
pour un engrenage ne présentant pas de défauts de géométrie soumis 2 une charge donnée,

d’annuler les fluctuations de I’erreur statique de transmission sous charge.

A titre d’illustration, la figure IV.10 présente la répartition de la charge le long de la ligne
de contact pour I’abscisse x=0.60. La figure IV.11 présente 1’évolution de la répartition de
charge entre les différents couples de dents en prise en fonction de la position de la roue
menante. (L’abscisse x=0 correspond a la présence de toute la dent (1) dans la zone de
contact. La dent (0) correspond a la dent précédente (elle quitte progressivement le contact).
La dent (2) correspond a la dent suivante (elle n’appartient que partiellement au contact
lorsque x=0 et a pris la position initiale de la dent (1) lorsque x=1). La dent (3) correspond a la
dent qui suit la dent (2).) Cette figure montre que les corrections permettent un chargement
plus progressif des dents. Par contre, le maximum de I’effort global s’exercant sur une méme

dent a augmenté.
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(a) Sans corrections. (b) Denture corrigée.
Figure IV.9. Evolution temporelle de I’ erreur statique de transmission sous charge.
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(a) Sans corrections. (b) Denture corrigée.
Figure IV.10. Répartition de la charge le long de la ligne de contact pour x=0.60.
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(a) Sans corrections. (b) Denture corrigée.
Figure IV.11. Evolution temporelle de la répartition de charge entre les différents couples de
dents en prise en fonction de la position de la roue menante.

b) Fluctuation de la raideur d’engrénement

La figure V.12 présente 1’évolution de la raideur d’engrénement de 1’engrenage corrigé.
Les corrections de denture ne modifient que trés peu 1’évolution de la raideur d’engrénement,

que ce soit du point de vue de sa valeur moyenne ou du point de vue de ses fluctuations.
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Rappelons que cette raideur correspond 2 la raideur tangente linéarisée autour d’une position
d’équilibre statique. La figure IIL.7 montre que, pour les faibles charges, les dents entrant
progressivement en contact, la non-linéarité géométrique induit une forte non-linéarité de
I'erreur statique de transmission sous charge. Par contre, lorsque le couple de charge est
suffisant pour que le contact s’établisse sur toute la longueur totale de contact potentielle,
cette €volution devient quasi-linéaire. Comme le montre la figure VI1.6a, la raideur
d’engrenement devient presque indépendante de la charge puisque les non-linéarités de
I’erreur statique de transmission ne sont plus induites que par les déformations hertziennes.

En définitive, les corrections gqui_permettent de minimiser I’amplitude créte i créte de

Ierreur_statique de transmission sous charge ne correspondent pas aux corrections qui

permettent de minimiser les fluctuations de la raideur d’engrénement.

Les auteurs qui définissent la raideur comme le rapport entre I’effort appliqué et le
rapprochement des dents en prise (raideur "proportionnelle”) aboutissent a des conclusions
contraires. Selon eux, une optimisation des corrections de denture qui conduit a une réduction
des fluctuations de I’erreur de transmission entraine forcément une réduction simultanée des

fluctuations de la raideur d’engrenement.

Les figures IV.12a et b montrent que cette définition de la raideur d’engrénement conduit a
une estimation erronée de sa valeur moyenne (220 N/um contre 320 N/um). En effet, si pour
un engrenage non corrigé ne présentant pas de défauts de géométrie, la non-linéarité du
rapprochement avec la charge appliquée est induite par les seules déformations hertziennes, il
n’en est pas de méme pour un engrenage corrigé. La non-linéarité géométrique devient alors
prépondérante. La raideur tangente linéarisée autour d’une position d’équilibre statique et la

raideur "proportionnelle” correspondent alors & deux grandeurs trés différentes 1’une de

’autre.
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(a) Sans corrections. (b) Denture corrigée.

Figure IV.12. Evolution de la raideur d’engrénement. Raideur tangente linéarisée autour de

la position d’équilibre statique (00000000) et raideur "proportionnelle” (-------- ).
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¢) Influence du couple transmis

La figure IV.13a présente ’évolution de la valeur moyenne de I’erreur de transmission en
fonction du couple transmis. La figure IV.13b présente I’évolution de I’amplitude créte a créte
de I’erreur statique de transmission sous charge en fonction du couple transmis. L’erreur
statique de transmission hors charge (couple moteur nul) de I’engrenage corrigé a une
amplitude créte a créte de 2.8 pm. Dans un premier temps, cette amplitude croit jusqu’a 5 pm
lorsque le couple moteur augmente (C=400 Nm). Ensuite, elle décroit jusqu’a C=1400 Nm
pour atteindre sa valeur minimale (1.5 um). Ce couple correspond a celui pour lequel les
corrections de denture ont été calculées. Au-dela de ce couple transmis, I’amplitude créte a

créte de ’erreur statique de transmission croit avec la charge.
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Figure IV.13. Evolution de la valeur moyenne (a) et de I’amplitude créte a créte (b) de

’erreur statique de transmission sous charge avec la charge.

d) remarques

Les simulations numériques que nous avons effectuées nous conduisent 4 formuler un

certain nombre de remarques sur la définition des corrections optimales.

a) Au méme titre que le couple moteur, la forme du corps des roues a une grande influence
sur les déformations élastostatiques de I’engrenage. En particulier, les fluctuations de I’erreur
statique de transmission sous charge d’un engrenage présentant des voiles minces sont
sensiblement différentes de celles d’un engrenage a corps de roue supposés rigides. Pour un
couple moteur donné, la recherche des corrections de denture optimales nécessite donc
I’utilisation d’un modeéle qui permet une estimation précise des déformations €élastostatiques

des engrenages.

b) Les déformations statiques de 1’ensemble de la transmission (lignes d’arbres, roulement
et carter) induites par I’application d’un couple moteur peuvent modifier les positions
relatives du pignon et de la roue menée et introduire une erreur de parallélisme entre ces

roues. Cette erreur peut étre compensée par une correction d’hélice supplémentaire qui vient
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s’ajouter ou se soustraire a la correction permettant de compenser les déformations élastiques
du voile de la roue menée. Par ailleurs, la fabrication et le montage des roues dentées
conduisent a une nouvelle erreur de parallélisme. L’amplitude tout comme le signe de cette
erreur est a priori inconnue. Par définition, elle est indépendante de la charge appliquée mais,
pour des engrenages de bonne qualité, elle est généralement inférieure a celle induite par les
déformations €élastiques. Elle peut entrainer une augmentation de la fluctuation de 1’erreur
statique de transmission sous charge. Une correction de bombé suffisante permet d’éviter que

les portées soient trop réduites et que la charge soit concentrée sur les bords des dents en prise.

c) Si ’engrenage est réversible, 1l faut envisager de corriger les deux flancs de chaque dent.
Pour un engrenage sans défauts de géométrie, les corrections sur les deux flancs auront la
méme amplitude si les corps de roue sont symétriques par rapport au plan médian de
I’engrenage. Par contre, si une roue possede un voile dissymétrique, les déformations
élastostatiques d’un engrenage a denture hélicoidale associées a chaque sens de rotation sont
différentes. Il devient nécessaire de calculer indépendamment ces déformations, ce que ne
permettent pas les modeles qui ne prennent pas en compte les couplages élastiques entre les

corps de roue et les dents en prise.
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V- Conclusion

L’objectif de ce chapitre était la détermination des sources d’excitation vibratoire d’une

transmission par engrenages générée par |’engrénement.

N

Nous avons calculé les déformations élastostatiques des dents a partir d’une approche
"éléments finis" tridimensionnels et d’une description exacte de la géométrie des engrenages.
Ceci nous a permis de développer une méthode de calcul de I’erreur statique de transmission
sous charge et de la raideur d’engrénement. Nous avons défini I’erreur de transmission comme
le rapprochement linéaire des dents en prise dans le plan d’action, exprimé selon la normale
aux surfaces actives de ces dents. Nous avons défini la raideur d’engrénement comme la
raideur tangente, linéarisée autour d’une position d’équilibre statique, de la courbe charge
appliquée / erreur statique de transmission sous charge. La méthode s’applique aux
engrenages a denture droite ou hélicoidale, présentant éventuellement des voiles minces et des

écarts de forme.

Les nombreuses simulations numériques effectuées nous ont permis de mettre en évidence
un certain nombre de phénoménes physiques qui sont en partie ignorés par les autres modeles
de calcul. Tout d’abord, il est nécessaire de prendre en compte la géométrie exacte de
’engrenage pour bien prédire ses déformations. Ensuite, les interactions entre les différents
couples de dents en prise et les couplages entre les corps de roue et les dentures augmentent
considérablement la valeur moyenne de ’erreur statique de transmission sous charge et
diminuent celle de la raideur d’engrénement. Ces couplages élastiques modifient la forme des
fluctuations de ces grandeurs : les déformations du voile des roues peuvent ainsi conduire a
une variation importante de I’erreur statique de transmission sous charge d’un engrenage sans
écarts de forme, méme lorsque la longueur totale de la ligne de contact reste constante au
cours de ’engrénement. Enfin, si une roue présente un voile dissymétrique, les déformations
élastostatiques et ’erreur statique de transmission sous charge d’un engrenage a denture

hélicoidale sans écarts de forme sont différentes selon le sens de rotation considéré.

Ces différentes remarques justifient les choix que nous avons fait lors du développement
du modele éléments finis 3D qui nous a permis de calculer les déformations élastiques de

chaque roue dentée.

Nous avons analysé I’effet des corrections de denture. Les corrections qui permettent de
minimiser 1’amplitude créte a créte de l’erreur statique de transmission sous charge ne
correspondent pas aux corrections qui permettent de minimiser les fluctuations de la raideur
d’engrénement. Ces corrections peuvent étre non symétriques, méme pour un engrenage sans
défauts de géométrie : la correction d’hélice permet alors de compenser les déformations
élastiques des corps de roue. D’autre part, les corrections optimales évoluent avec le niveau de
’erreur statique de transmission sous charge. Elles sont donc dépendantes du couple moteur
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transmis, de la géométrie des roues (les corrections optimales d’un engrenage a corps de roue
rigides different de celles d’un engrenage présentant des voiles minces), mais aussi des
méthodes employées et des hypotheses retenues pour calculer les déformations élastostatiques

des dents en prise.

Nous n’avons pas présenté I’influence des différents défauts de géométrie sur I’erreur
statique de transmission sous charge. Ces défauts peuvent étre intégrés dans le calcul de la
méme fagon que les corrections de denture. Toutefois, si I’engrenage présente des défauts
"basse fréquence” (fréquence de rotation des lignes d’arbres) couplés avec des défauts "haute
fréquence” (fréquence d’engrénement), il est nécessaire de calculer 1’évolution de ’erreur
statique de transmission sous charge sur une période correspondant a la période fondamentale
du systéme. Cette période peut étre beaucoup plus grande que la période d’engrénement.
L’évaluation de I’erreur statique de transmission sous charge peut alors demander des temps
de calcul tres grands. Nous considérons donc que les défauts "basse fréquence” sont découplés
des défauts "haute fréquence" et nous intégrons leur contribution dans le spectre d’excitation
sous la forme de raies supplémentaires a la fréquence de rotation des lignes d’arbres et ses

harmoniques.

En définitive, la détermination de l’erreur statique de transmission et de la raideur
d’engrénement et la recherche des corrections qui minimisent les fluctuations de ces grandeurs

doit s’appuyer sur des méthodes qui intégrent I’ensemble des contributions possibles.

Les outils numériques que nous avons développés nous permettent de connaitre, a travers
le calcul de I’erreur statique de transmission sous charge et de la raideur d’engrénement, les
caractéristiques de I’excitation vibratoire des transmissions par engrenages. On peut donc
désormais envisager de calculer la réponse dynamique des transmissions aux excitations

générées par ’engrénement.
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Chapitre 2

CALCUL DU COMPORTEMENT DYNAMIQUE DES TRANSMISSIONS PAR
ENGRENAGES

I- Introduction

Le but de ce chapitre est d’introduire une méthode permettant de calculer la réponse
dynamique d’une transmission par engrenages excitée par I’erreur statique de transmission

sous charge.

D’abord, nous recensons les différents modeles dynamiques utilisés pour décrire les
vibrations des engrenages. Apres avoir analysé les avantages et inconvénients respectifs de ces
modsles et des méthodes de résolution exploitées pour résoudre les équations de mouvement
qui leur sont associées, nous présentons les différents types de discrétisation retenus pour

décrire les transmissions par engrenages.

Ensuite, nous présentons la méthode de calcul que nous avons adoptée. Elle est basée sur
une discrétisation, par la méthode des €léments finis, de I’ensemble des composantes de la
transmission (engrenage, lignes d’arbres, roulements et carter). Cette démarche a pour but non
plus d’étudier le comportement de ’engrenage isolé de son environnement direct mais de
permettre 1’analyse des interactions dynamiques existant entre ’engrenage, les lignes d’arbres,
les roulements et le carter. Le comportement dynamique de la transmission par engrenages est
décrit par un systéme d’équations linéaires a coefficients périodiques qui est résolu par une
méthode spectrale et itérative (Perret-Liaudet 1992, 1996).
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I1- Bibliographie

I1.1 Modeles dynamiques

De nombreux auteurs ont consacré leurs travaux & la modélisation dynamique des
transmissions par engrenages. Plusieurs études bibliographiques font I’inventaire de ces
travaux (Ozgiiven et Houser 1988, Rémond, Velex et Sabot 1992). Nous proposons de classer
les démarches théoriques qui sont le plus souvent adoptées en dégageant les avantages et
inconvénients respectifs de chacune d’elles.

La raideur d’engrénement, dont la fluctuation constitue 1’'une des origines de I’excitation
vibratoire des transmissions par engrenages, est une caractéristique mécanique a priori non
linéaire et non constante au cours du temps. Les différentes démarches se distinguent les unes
des autres par la maniere dont sont introduites les caractéristiques élastiques de la
transmission. Par souci de simplicité et sans nuire a la généralité du probléme, nous

considérons I’équation de mouvement d’un systéme a un seul degré de liberté.

I1.1.1 Modéeles linéaires a coefficients constants

En I’absence de sources d’excitation externes, 1’équation matricielle qui gouverne la
réponse non amortie d’une transmission par engrenages s’écrit, pour ce type de modele, de la

fagon suivante :
mx(t) + k,_x(t) = k_x,(t) 1)

Dans cette équation, la raideur du systéme est considérée comme constante. Le couplage
élastique entre les roues dentées est introduit via la raideur moyenne d’engrénement ky. Les
termes excitateurs sont introduits sous la forme d’un terme d’excitation extérieure, via ’erreur
statique de transmission sous charge x,(t). Ces caractéristiques sont évaluées i partir d’un

calcul statique préalable ou éventuellement mesurées.

Ce modele simplifié présente I’avantage d’étre directement généralisable 2 un systéme 2
grand nombre de degrés de liberté. La résolution des équations de mouvement peut s’appuyer
sur une analyse modale de la transmission et peut s’effectuer grace aux techniques classiques

utilisées pour les problémes de vibrations linéaires des structures.

Par contre, un tel modele ne permet pas de prendre en compte les phénomeénes

paramétriques et non linéaires associés 2 la fluctuation de la raideur d’engrénement.

Compte-tenu de ces remarques, le domaine de validité de ce type de modéle correspond
aux engrenages fortement chargés présentant des faibles fluctuations de raideur et soumis 2

des niveaux d’excitations modérés.
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I1.1.2 Modeéles linéaires a coefficients périodiques (systéeme paramétrique)

De nombreux auteurs dont Gregory (1963) et Opitz (1967) qui utilisent des modeles
élémentaires, ainsi que Kubo (1978, 1986), Umezawa (1984) et Kiiciikay (1984) décrivent le
comportement dynamique des engrenages en introduisant la fluctuation périodique de la

raideur d’engrénement tout en restant dans le domaine linéaire.

En I’absence de sources d’excitation externes, l’équation matricielle qui gouverne la
g

réponse non amortie du systeme s’écrit alors :
mx(t)+ k(®) xt) = k(t) x,() (2

Les différents termes de cette équation de type Matthieu-Hill sont généralement calculés,
pour le couple de fonctionnement, en régime quasi-statique. La valeur moyenne de la raideur
d'engrénement, sa fluctuation et ’erreur statique de transmission sous charge xs(t) dépendent

alors du couple moyen transmis par le moteur.

Cette équation non homogene a pour principal avantage de prendre en compte les
phénomeénes paramétriques associés au fonctionnement des transmissions par engrenages
(instabilités, réponse multi-fréquentielle, résonances paramétriques) Les principales
caractéristiques des solutions de ce type d’équations sont les suivantes (Bolotin 1964, Nayfeh
1979) :

- Les solutions de I'équation homogene (vibrations libres) sont a I'origine de comportements
instables tandis que les solutions particulicres (vibrations forcées) révelent l'existence de
résonances paramétriques. Au contraire des phénomenes de résonances paramétriques, les
instabilités n'ont jamais été mises en évidence expérimentalement. Elles sont susceptibles
d'apparaitre uniquement pour des engrenages droits trés peu amortis et ayant un rapport de
conduite inférieur a 2. En effet, Bolotin (1964) a montré que les zones d'instabilités
disparaissaient pour de faibles amplitudes de la fluctuation de la raideur d'engrénement et pour
des amortissements relativement importants. Toujours pour des engrenages droits peu amortis,
l'augmentation de I'amplitude du mouvement avec le temps, induite par I'apparition éventuelle

d'un comportement instable, est limitée physiquement par la perte de contact entre les dents.

- La réponse du systéme & une excitation harmonique est périodique. Elle présente donc des
raies absentes du spectre d'excitation. Ainsi, lorsque I’excitation présente des raies a basse
fréquence (induites par exemple par un défaut d’excentricité) et a haute fréquence, la réponse
dynamique de l'engrenage présente non seulement des raies a ces fréquences, mais aussi des
raies latérales qui apparaissent autour de la fréquence d'engrenement et de ses harmoniques.
Elle est donc enrichie en fréquence par rapport a I’excitation. Les phénomenes paramétriques
de modulations d’amplitude qui en résultent sont caractéristiques des transmissions par

engrenages. s sont illustrés sur la figure IL1.
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Figure II.1a. Spectres de la fluctuation de la raideur d’engrénement et de |’erreur statique de
transmission sous charge sans défaut d’excentricité (Perret-Liaudet 1992).
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Figure I1.1b. Spectre et évolution temporelle de I’effort dynamique de denture.
Phénomenes de modulations d’amplitude induit par un défaut d’excentricité basse fréquence
(Perret-Liaudet 1992).

La résolution des équations de mouvement de systemes linéaires s’appuie généralement sur
une décomposition de la solution dans la base des modes propres du systéme. Pour les
systtmes a coefficients variables, la base modale est définie a partir des caractéristiques

¢élastiques moyennes de la transmission.

Comme nous le verrons ultérieurement, il est possible de calculer la réponse d’un systéme
paramétrique a grand nombre de degrés de liberté en utilisant une méthode spectrale et
itérative (Perret-Liaudet 1992, 1996).

Le domaine de validité de ce type de modele correspond aux engrenages fortement chargés
et soumis a des niveaux d’excitations modérés, c’est a dire en I’absence de pertes de contact
entre les dents en prise et si le systeme s’écarte peu de la position correspondant a I’équilibre
statique.
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11.1.3 Modéles non linéaires

Plusieurs auteurs ont considéré des modeéles non linéaires. Dans tous les cas, les
caractéristiques de ces modeles sont calculées préalablement 2 partir d’approches statiques.
Les non-linéarités concernent la raideur d’engrénement proprement dite ou le jeu entre-dents
introduit au niveau de I’engrenage.

En I’absence de sources d’excitation externes, I’équation matricielle qui gouverne la

réponse du systeme s’écrit :

mx(t) + Fy(x,x,t) = F 3)

L’utilisation de ce type d’équations permet de prendre en compte les phénomenes non
linéaires qui peuvent apparaitre lors du fonctionnement des transmissions par engrenages peu
ou pas chargées et soumises a des niveaux d’excitations importants. On observe alors une
évolution de la raideur d'engrénement avec la charge instantanée en raison de :

- la (faible) non-linéarité des contacts hertziens,

- I'évolution de l'aire de contact (pour des engrenages peu chargés présentant des écarts de
géométrie, les dents ne sont que partiellement en contact : on observe alors une €volution de

l'aire de contact avec la charge dynamique).

De plus, ce type d’équation permet d’étudier les phénomenes de chocs induits par des
pertes de contact entre dentures (Singh 1989, Kahraman 1990, Pfeiffer 1991, 1996). Le
contact entre les dents en prise est alors représenté par une raideur non linéaire qui devient

nulle lorsque le contact est rompu.

La complexité des phénomeénes étudiés et des équations a résoudre est telle que, dans tous
les cas, les modeéles non linéaires ne sont pas adaptés aux systemes a grand nombre de degrés
de liberté. En effet, pour ce type de systemes, la valeur moyenne de la matrice de raideur varie
avec la réponse dynamique du systeme; la recherche d'une base modale sur laquelle on
pourrait décomposer la réponse du systeme devient impossible. Seul une méthode de
résolution temporelle associée a une actualisation a chaque pas de temps de la valeur des
parameétres permet de résoudre les équations de mouvement. Pratiquement, les systemes

étudiés possedent rarement plus de 4 degrés de liberté.

I11.1.4 Mécanismes d'amortissement

La dissipation d'énergie dans les transmissions par engrenages a des origines trés diverses.
Les sources et les propriétés de I'amortissement sont, pour la plupart, mal identifiées. En plus
des sources d'amortissement présentes dans les structures classiques (dissipation dans le
matériau, dissipation dans les liaisons, rayonnement acoustique ...), une part importante de

I'énergie est dissipée au niveau des contacts hertziens présents dans les roulements et au
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niveau des dentures. A l'amortissement interne des corps en contact, viennent s'ajouter, au
niveau de chaque contact :

- un amortissement dii au travail des forces de frottements induites par le glissement entre les
surfaces en contact,

- l'amortissement provenant de micro-glissements induits par l'existence d'une charge
dynamique tangentielle,

- I'amortissement provenant du mécanisme cyclique d'aspiration et de refoulement du fluide
environnant le contact ("fluid-pumping") induit par la charge dynamique normale,

- I'amortissement induit par le rayonnement acoustique des surfaces vibrantes.

Dans les modeles linéaires, I’amortissement est souvent introduit a posteriori sous la forme
d’un taux d’amortissement visqueux équivalent associé a chaque mode propre du systéme.
Cette hypothese facilite la résolution des équations du mouvement mais elle est sans doute
peu représentative des mécanismes réels de dissipation d'énergie. Les taux d'amortissement
introduits par les différents auteurs varient dans des plages considérables : 0.5 % (Kasuba
1981), 1.3 & 2.6 % (Gregory 1963), 2.5 % (Kohler 1959), 4 % (Blankenship 1995), 5 %
(Perret-Liaudet 1992), 7% (Umezawa 1984, 1991, 1992), 10% (Ozgiiven 1992),
17 %(Ichimaru 1974).

A partir d'une analyse modale, Dussac (1996) détermine les modes propres de la transmission
pour lesquels une part importante de 1'énergie de déformation est contenue dans la raideur
d'engrenement. Il applique un taux d'amortissement visqueux équivalent distinct pour chaque
mode : =g+ alm
avec - Cs amortissement dans la structure (entre 0.5 et 1 %),

- {m amortissement au niveau du contact entre les dents en prise (entre 5 et 10 %),

- o taux d'énergie de déformation contenue dans la raideur d'engrénement.

Krempf (1993, 1994) a montré que 1'amortissement total dans un contact hertzien de type
sphere-plan excité par une charge harmonique purement normale pouvait étre représenté par
un taux d'amortissement visqueux équivalent. Sabot (1996) a analysé la nature de
I'amortissement dissipé dans ce type de contact et a montré que le taux d'amortissement était
proportionnel a la viscosité dynamique du fluide environnant. Ce taux d'amortissement, qui
évolue avec la charge statique, est de I'ordre de 1% pour un contact unique représentatif des

contacts présents dans les transmissions.
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I1.2 Discrétisation de la transmission
I1.2.1 Modéles a un degré de liberté

Un grand nombre des travaux consacrés au comportement dynamique des engrenages a €té
réalisé a l'aide d'un modéle élémentaire de torsion pure a 1 seul degré de liberté. Les deux
roues sont représentées par deux inerties en rotation qui sont reliées par une raideur en torsion.
Ces modeles ont permis de calculer l'erreur dynamique de transmission exprimée sous forme
d'un écart angulaire, ainsi que les surcharges dynamiques s'exer¢ant sur les dentures.
Différents auteurs ont aussi étudié I’effet des parametres de conception et des écarts de

géométrie.

I1.2.2 Modéles a parameétres concentrés

Les premiers modeles prenant en compte les lignes d'arbres sont des modeles a parametres
concentrés. Souvent, seuls les degrés de liberté en torsion sont conservés en raison des
difficultés rencontrées lors de la résolution des équations de mouvement a coefficients
variables. Les différents auteurs supposent qu'il n'existe pas de couplage entre les différents
types de vibrations (torsion, flexion et mouvement axial). Ces modeles semblent bien adaptés
pour l'étude des surcharges dynamiques de dispositifs a arbres courts et support rigide. Velex
(Rémond et al. 1992) souligne par ailleurs que, au voisinage des fréquences critiques pour les
dentures, les vibrations de torsion contribuent de facon majoritaire aux déformations des

engrenages, ce qui justifie selon lui l'utilisation des modeles de torsion pure.

Ozgiiven (1988) signale que quelques auteurs ont intégré les vibrations de flexion des
arbres et des paliers au sein de modéles & parametres concentrés a faible nombre de degrés de
liberté.

Ozgiiven souligne aussi la nécessité de mettre en place des modeles dynamiques qui
intégrent correctement l'ensemble des déformations des lignes d'arbres et des paliers. Iida
(1980) a notamment montré que, les couplages élastiques entre les déformations de torsion et
les déformations de flexion sont importants et que, méme si les déformations de torsion sont
dominantes, les fréquences propres d'une transmission par engrenages sont trés affectées par

les déformations de flexion des lignes d’arbres.
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11.2.3 Modeles éléments finis

Depuis une quinzaine d’années, l'utilisation des éléments finis a permis une modélisation
des lignes d'arbres et des paliers avec prise en compte des déformations de torsion, de flexion
et de traction-compression. Cette technique de discrétisation a été utilisée par Neriya (1985,
1988), Kahraman (1989), Ozgﬁven (1992) et Perret-Liaudet (1992).

a) Lignes d'arbres

Les roues dentées sont modélisées par des cylindres rigides et leurs mouvements sont
décrits par 6 degrés de liberté (3 translations et 3 rotations). Les déformations dynamiques des
corps de roue ne sont donc pas prises en compte dans le modele. Il s’avére que les premiéres
fréquences propres de corps de roue peuvent étre excitées par la fréquence d'engrénement et
ses harmoniques (quelques kHz), notamment pour des roues de grande taille présentant un
voile mince (Drago 1981). Par ailleurs, Velex (Rémond et al. 1992) souligne que pour des
engrenages larges, un seul degré de liberté est insuffisant pour décrire le comportement en
torsion de la roue dentée. Toutefois, d'aprés la définition d'un engrenage large fournie par
Maatar (1995) (largeur de denture/diametre supérieur a l'unité), seules quelques applications

tres particulieres sont concernées par ce probléme.

La raideur d'engrénement est modélisée par une matrice qui couple les degrés de liberté des
deux roues dentées. Cette matrice de raideur intégre les déformations des dents en prise et,
quelquefois, celles des corps de roue. Seules les caractéristiques moyennes de la raideur sont

intégrées au sein du modele éléments finis.

Les arbres sont discrétisés par des éléments de poutre a 2 noeuds et 6 degrés de liberté par

noeud.

Les inerties correspondant au moteur et a la charge et les raideurs des accouplements ne
sont pas toujours intégrées dans les modeles. Karhaman (1993) souligne que ces grandeurs
n'affectent que le comportement basse fréquence de la transmission.

Les vitesses de rotation des transmissions par engrenages étant relativement peu élevées,

les effets gyroscopiques ne sont généralement pas pris en compte.

b) Roulements

Comme nous l'avons vu précédemment, les paliers a roulements peuvent constituer une
source d'excitation interne secondaire de la transmission. Cet aspect n'est pas encore intégré
dans les mode¢les des transmissions. Les roulements sont alors considérés uniquement comme
éléments de couplage élastique entre les lignes d'arbres et le carter de la transmission. Le
comportement des roulements est gouverné par les jeux fonctionnels et par les contacts

hertziens entre les éléments roulants et les bagues intérieure et extérieure. Les raideurs des
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roulements sont donc des fonctions non linéaires de la charge (Eschamm 1985). Ces non-

lin€arités peuvent fortement influencer le comportement dynamique de la transmission.

Pourtant, les roulements sont généralement modélisés par des éléments de raideur linéaire.
Neriya (1985) et Karhaman (1989, 1993) introduisent une raideur axiale et deux raideurs
radiales pour chaque roulement. Karhaman calcule notamment les surcharges dynamiques sur

les dentures, ainsi que les efforts axiaux et radiaux transmis au carter par les roulements.

Bien que les carters soient principalement sollicités en flexion, les raideurs angulaires des
roulements qui couplent la flexion des lignes d'arbres aux déformations du carter ne sont que
trés rarement prises en compte. Ces raideurs ont toutefois été introduites, notamment par
Rajab (1982), De Mul (1989) et par Lim (1990, 1991) qui décrivent le roulement par une
matrice de couplage lin€aire entre les degrés de liberté de la bague intérieure et ceux de la
bague extérieure. Les raideurs des roulements sont calculées a partir des équations non
linéaires qui relient le chargement aux déplacements relatifs de la bague intérieure (supposée
rigide) par rapport a la bague extérieure (supposée rigide). Les résultats obtenus sont linéarisés
autour de la position correspondant a 1'équilibre statique du systeme. Il faut noter que le calcul
de cet équilibre statique présente quelques difficultés puisqu'il nécessite une modélisation

complete de la transmission et une connaissance préalable de la raideur des roulements.

Lim (1991) calcule la réponse dynamique de 1'engrenage ainsi que les efforts et moments

transmis au carter par les roulements.

c) Carter

Dans l'ensemble des articles cités jusqu'ici, le carter est supposé infiniment rigide. Les
différents auteurs considerent que la raideur du carter est trés supérieure a celle des autres
éléments de la transmission. De plus, la plupart des méthodes de résolution des équations de
mouvement a coefficients périodiques ne permettent pas de traiter les systémes a grand

nombre de degrés de liberté de maniere efficace.

Bien qu’ils n’intégrent pas les carters et ne calculent pas sa réponse vibratoire, de
nombreux auteurs parlent du bruit rayonné par les transmissions. Laskin (1968), le premier,
introduit des hypotheses simplificatrices et s’appuie, pour calculer le bruit rayonné par une
transmission, sur une dépendance linéaire entre 1’énergie mécanique excitatrice associée a
Perreur statique de transmission sous charge et la puissance acoustique rayonnée par les
transmissions. Ce type d’approche est encore couramment répandu et de nombreux auteurs
considerent abusivement que le bruit rayonné par le carter de la transmission est directement

proportionnel a la réponse vibratoire de I’engrenage.

Malgré tout, certains auteurs se sont intéressé au comportement du carter des
transmissions. Les différentes approches pour calculer leur réponse vibratoire induite par

erreur statique de transmission sous charge sont présentées dans le paragraphe suivant.
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I1.3 Calcul de la réponse vibratoire des carters

L’état vibratoire du carter constitue la principale origine du bruit rayonné par une
transmission par engrenages. Mais, la complexité des mécanismes mis en jeu, rendent
particulierement difficile le calcul de sa réponse dynamique a !erreur statique de transmission

sous charge.

Inoue (1993) discrétise un carter de forme parallélépipédique rectangle a I’aide d’éléments
de plaque et optimise I’épaisseur de chaque élément pour minimiser le transfert entre un effort
normal harmonique et unitaire (appliqué au niveau des noeuds correspondant aux roulements)
et la réponse vibratoire du carter nu. Cette approche conduit & une solution impossible a

mettre en oeuvre (I’épaisseur du carter varie en fonction du noeud considére).

Maruyama (1992) compare les réponses vibratoires de carters nus ayant différentes formes.

N

Storm (1991) assimile chaque face du carter & une plaque homogene rectangulaire
simplement appuyée et bafflée. Cette plaque est soumise a des efforts normaux au niveau des
points correspondant aux roulements. Ces efforts correspondent aux efforts axiaux transmis au
carter par les roulements. Leurs caractéristiques sont calculées a partir de I'erreur statique de
transmission sous charge et d’une modélisation dynamique de engrenage et des lignes
d’arbres. Storm détermine, pour chaque face, le "facteur de son solidien” (transfert entre
I’excitation et la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne) et le facteur de
rayonnement. Il calcule ainsi la puissance acoustique rayonnée par la structure. Cette approche
simplifiée permet de tester différentes solutions a partir de diverses modifications mécaniques

possibles du carter.

Takatsu (1991) et Kato (1994, 1996) découplent eux aussi le comportement dynamique des
lignes d'arbres de celui du carter. Takatsu calcule d'abord les efforts radiaux transmis par des
roulements 2 billes en supposant le carter rigide. Puis, il calcule la réponse vibratoire du carter
élastique nu soumis aux efforts calculés précédemment. Kato procéde de la méme fagon et

étudie la réponse du carter nu aux moments transmis par des roulements a rouleaux.

Ces différents auteurs proposent des solutions qui permettent, selon eux, de réduire le bruit
rayonné par les transmissions. Maruyama montre qu’a excitation identique, un carter nu en
forme de cocon présente un niveau vibratoire moins élevé qu’un carter nu de forme
parallelépipédique rectangle. Storm propose de repousser la premiére fréquence de résonance
du systéme, de diminuer le facteur de son solidien, d’augmenter I’'impédance d’entrée au point
d’excitation et d’augmenter I’amortissement de structure. A partir de ’étude d’une boite de
vitesses de bateau fonctionnant & vitesse constante, il montre que, a masse constante, une
combinaison de nervures qui raidissent le carter et de masses ajoutées a I’emplacement des
paliers permet de réduire la puissance acoustique du carter nu excité par des efforts extérieurs
(-12 dB par rapport & un carter d’épaisseur constante). Enfin, Kato (1996) montre que la
puissance acoustique d’un carter nu excité par des efforts extérieurs ayant des angles arrondis

est inférieure 2 celle d’un carter présentant des arétes vives.
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Bien que les auteurs proposent de nouvelles architectures de carter potentiellement
intéressantes, les hypothéses simplificatrices qu’ils utilisent conduisent a des modeles qui ne
sont pas satisfaisants. Ainsi [noue et Maruyama ne prennent pas en compte les caractéristiques
réelles des efforts qui excitent le carter d’une transmission. L’omission des moments et des
efforts radiaux transmis au carter par les roulements est pénalisante car ces excitations

peuvent influencer fortement sur la réponse vibratoire.

De plus, I’ensemble des auteurs considére que les efforts appliqués sont indépendants de la
forme du carter. Or, les propriétés élastiques du carter peuvent modifier le transfert entre
I’erreur statique de transmission sous charge et les efforts transmis par les roulements sur le
carter. Enfin, les modes propres du carter nu sont fondamentalement différents de ceux du
carter couplé a ’engrenage et aux lignes d’arbres. La réponse du carter 2 une méme excitation

est donc différente selon que 1’on considére la carter nu ou la transmission complete.

Perret-Liaudet (1992) a intégré la face élastique d'un carter simplifié au sein du modele
d’une transmission par engrenages. Il calcule donc directement la réponse vibratoire de toute
la transmission induite par I’erreur statique de transmission, sans découpler les lignes d’arbres

et le carter.

En définitive, I’intégration du carter au sein du modele de la transmission et le calcul direct
de sa réponse dynamique sont indispensables a la caractérisation des nuisances sonores €émises
par la transmission. De plus, comme la recherche d'une puissance massique de plus en plus
grande conduit aujourd'hui, notamment dans le domaine des transports, & diminuer I'épaisseur
des carters et 2 introduire des matériaux plus légers mais aussi moins rigides (aluminium), il
est important de vérifier si le comportement dynamique de la transmission est affecté ou non

par les propriétés mécaniques du carter.
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I1.4 Conclusion

De nombreuses approches, parfois trés différentes les unes des autres, ont été adoptées pour
calculer le comportement dynamique des engrenages. La description des vibrations par des
équations linéaires a coefficients constants semble bien adaptée a 1’étude des transmissions
fortement chargées présentant des faibles fluctuations de raideur et soumises a des niveaux
d’excitations modérés. Néanmoins, les phénomenes paramétriques induits par la fluctuation
de la raideur d’engrénement ne peuvent étre décrits que par des équations a coefficients
variables. On peut supposer que ces équations sont linéaires si les caractéristiques de raideur
moyenne ne sont pas affectées par le comportement dynamique de la transmission. Par contre,
elles deviennent non linéaires si la fluctuation du couple moteur ou les résonances du systéme
conduisent a des pertes de contact, a des modifications importantes des situations relatives des

dentures ou a des variations des caractéristiques de raideur moyenne de la transmission.

La plus grande partie des études a ét€ consacrée a des modeles élémentaires a 1 degré de
liberté ou bien a des modeles en torsion pure de ’engrenage et des lignes d’arbres. Ces
modeles semblent bien adaptés pour 1'étude de dispositifs & arbres courts et support rigide.
Néanmoins, les études récentes ont montré qu’il était nécessaire de décrire correctement les
déformations de 1’ensemble des composantes de la transmission pour prédire de fagon réaliste

I’évolution de son comportement vibratoire.

Enfin, les manques d’informations concernant les mécanismes et les niveaux
d’amortissement constituent un obstacle majeur a la détermination précise des niveaux

vibratoires de la transmission.

Ozgiiven (1988) constate que l'ensemble des modeles, méme les plus élémentaires, ont
permis d'obtenir des résultats corrélés avec des résultats expérimentaux. Il souligne cependant
que les premiers bancs d'expérimentation ont été réalisés dans le but de vérifier les hypothéses
des modeles mathématiques. Les conditions trés particulieres de fonctionnement ne
permettent pas d'extrapoler les conclusions obtenues a I'ensemble des engrenages. Il faut aussi
noter que certains auteurs ajustent les parametres de leur modele (inertie des roues, valeur
moyenne de la raideur d'engrenement...) pour recaler leurs prédictions avec la résonance

principale obtenue expérimentalement.
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II1- méthode de calcul adoptée

I11.1 Introduction d’une modélisation globale des transmissions par engrenages

Nous avons choisi de modéliser de maniére globale les transmissions par engrenages afin
de permettre une étude des interactions dynamiques existant entre ces différentes composantes
mécaniques. Pour cela, nous avons utilisé la méthode des éléments finis (logiciel

ANSYS 5.3% pour discrétiser leurs composantes (engrenage, lignes d’arbres, roulements et

carter. Les paragraphes suivants ont pour objet de décrire le modele retenu.

II1.1.1 Lignes d’arbres

Nous discrétisons les arbres par des éléments de poutre a 2 noeuds et 6 degrés de liberté par
noeud. Ces éléments prennent en compte les déformations de torsion, de flexion et de traction-

compression.

Les déformations dynamiques des roues dentées ne sont pas prise en compte. Nous
modélisons chacune d’entre elles par des éléments de masse et d’inertie en rotation rapportés
sur les noeuds des lignes d’arbres correspondants. Les déplacements de chaque roue sont
définis par les degrés de liberté associés a son centre (3 translations et 3 rotations repérant

I’orientation instantanée de la roue).

La vitesse de rotation de la transmission restant limitée, nous négligeons les effets

gyroscopiques.

Pour décrire le couplage élastique entre les lignes d’arbres induit par le contact entre les
différents couples de dents en prise, nous introduisons une matrice de raideur généralisée
symétrique qui couple les 6 degrés de liberté du noeud central de la roue menante aux 6 degrés
de liberté du noeud central de la roue menée. Il s’agit donc d’une matrice carrée de rang 12.
Elle est calculée 2 partir des caractéristiques géométriques de I’engrenage et la raideur
d’engrénement linéarisée autour de la position d’équilibre statique mais qui demeure une
fonction temporelle (Perret-Liaudet 1992). Dans le repere local orthonormé direct (X, Y, Z)

défini sur la figure ITI.1, la matrice de couplage que nous introduisons s’écrit sous la forme

suivante :
K=k®.I'T
avec T=(0, 1, tan§, Rytanatan B, -Rpi.tanf, Ry,
0, -1, -tanp, Rpxtanatan B, -Rpxtanf, Ryy)
ol k(t) est la raideur d’engrénement,

Ry et Ry, sont les rayons de base des roues menante et menée,
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o est I’angle de pression apparent de fonctionnement,

B est I’angle d’hélice de base.

Nous modélisons les caractéristiques inertielles et élastiques des organes situés en amont et
en aval de la transmission par des inerties en rotation (représentant le moteur et la charge) et

des raideurs en torsion (représentant les accouplements flexibles).

Z est parallele aux axes,
Y est orienté selon la ligne d’action,

X est orienté de la roue menante vers la roue

menée

~__“~7

X
Figure II1.1. Plan apparent de I’engrenage. Définition du repére local.

II1.1.2 Roulements

La modélisation des roulements s’appuie sur I’hypothese de bagues intérieure et extérieure
rigides. Les déplacements de chacune de ces bagues sont représentés par un seul noeud 2 6
degrés de liberté attaché a I’arbre d’une part (bague intérieure) et au boitier de roulement fixé
sur le carter d’autre part (bague extérieure). Nous modélisons la raideur du roulement, induite
par la déformation des contacts hertziens entre les éléments roulants et les bagues, par une
matrice symétrique de dimension 10, qui couple 5 degrés de liberté de la bague intérieure a 5
degrés de liberté de la bague extérieure (la rotation autour de I’axe correspondant 2 I’arbre est
libre). Nous obtenons cette matrice a partir de la matrice élémentaire symétrique présentée ci-

dessous : i
kxx kxy kxz kxex kxey
kyy kyz kyex kyey
K= kzz kzex kzey

k 0x0x k 0x0y

L keyey_
L’évaluation des différents termes de cette matrice est complexe. En effet, la nature et le
nombre de contacts entre les éléments roulants et les bagues intérieure et extérieure rendent
difficile la prédiction de I’état d’équilibre du roulement.
Méme lorsque le roulement est préchargé, la raideur du roulement évolue (faiblement) avec
la charge appliquée. Aussi, les valeurs que nous introduisons correspondent aux raideurs des

roulements autour de la position d’équilibre statique induite par I’application du couple de
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charge. Elles sont déterminées en supposant que le jeu du roulement est nul. Ces valeurs
dépendent fortement de ’environnement dans lequel les roulements sont intégrés. En effet,
dans une transmission par engrenages, les efforts qui s’exercent sur un roulement peuvent
modifier les positions relatives bague intérieure / éléments roulants / bague extérieure des
autres roulements en raison des couplages élastiques induits par les lignes d’arbres et le carter.
Le calcul de la matrice de raideur des roulements ne peut donc se faire qu’a 1’aide d’un
processus itératif :

- D’abord, on introduit une valeur réaliste des raideurs des roulements au sein du modéle
éléments finis de la transmission.

- Ensuite, le calcul de la déformée statique du systeme permet de déterminer le vecteur
d’effort généralisé qui s’exerce sur chaque roulement.

- Enfin, a partir de la connaissance de la charge appliquée, on peut recalculer la matrice de

raideur de chaque roulement.
Le processus est poursuivi jusqu’a convergence des termes de la matrice.

Bien que 1’élévation de la température au cours du fonctionnement conduise a une
modification des précharges s’exercant sur les roulements, les effets thermiques ne sont pas

intégrés dans le calcul des raideurs de roulements.

En définitive, la modélisation retenue prend en compte I’ensemble des couplages €lastiques
entre la bague intérieure et la bague extérieure des roulements. Elle permet notamment
d’introduire les raideurs angulaires qui couplent la flexion des lignes d’arbres aux
déformations en flexion du carter. Pour certaines simulations numériques destinées a mettre
en évidence un certain nombre d’évolutions paramétriques du comportement dynamique de la

transmission, nous ne conservons que les termes diagonaux Ky, Kyy, Kzz, Kexex €t Kgyoy-

A titre d’illustration, la figure III.2 présente un maillage de lignes d’arbres et des

roulements.

I11.1.3 Carter

Le carter de la transmission est discrétisé par des éléments de plaques a 4 noeuds et 6
degrés de liberté par noeud et des éléments volumiques a 8 noeuds et 3 degrés de liberté par
noeud. La liaison entre ces deux types d’éléments est effectuée en superposant un élément de
plaque et un élément volumique. Les liaisons €lastiques entre le carter de la transmission et
son environnement ne sont pas prise en compte. Le carter est supposé appuyé ou encastré sur
son support. A titre d’illustration, différents maillages de carters sont présentés sur la
figure II1.3.
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Figure I11.3.

Maillage de carters.
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I1.2 Calcul de la réponse dvnamique par une méthode spectrale et itérative

Ozgiiven (1988) signale que la plupart des auteurs utilisent des méthodes de discrétisation
temporelle pour résoudre les équations de mouvement des transmissions par engrenages. Les
différents termes des équations sont actualisés a chaque pas de temps et la réponse dynamique
du systéme est calculée pas a pas. Ces méthodes sont les seules méthodes permettant de traiter
les problémes transitoires. Différents auteurs ont utilisé la méthode de Runge-Kutta pour
étudier le comportement dynamique d’engrenages droits a partir de modeles possédant
quelques degrés de liberté. Bard (1995) et Dussac (1996) ont utilisé la méthode de Newmark
pour étudier le comportement d’engrenages droits et hélicoidaux. Ces auteurs n’ont pas pris
en compte les excitations a basse fréquence, afin de limiter le nombre de pas nécessaire a la

description des grandeurs variables.

Lorsque l'excitation présente un spectre large bande, l'utilisation de méthodes de
discrétisation temporelle peut conduire a des temps de calcul prohibitifs. La prise en compte
des excitations a basse fréquence (fréquences de rotation des arbres) nécessite une
discrétisation temporelle sur une période longue et la prise en compte des excitations a haute
fréquence (fréquence d'engrénement et ses harmoniques) nécessite un pas de temps fin. Le
nombre de pas nécessaire a la discrétisation temporelle des signaux devient donc trés grand,

ce qui nous a conduit a exploiter une autre méthode de résolution.

Perret-Liaudet (1992, 1996) a développé une méthode baptisée méthode spectrale itérative
qui permet, en régime stationnaire, de résoudre les systetmes d’équations a coefficients
périodiques en minimisant les temps de calcul. Cette méthode s’appuie non pas sur une
description temporelle des grandeurs, trés cofiteuse en temps de calcul, mais sur une
description spectrale de la fluctuation de la raideur d’engrénement et du vecteur d’excitation
induit par les écarts de géométrie. Son utilisation s'avére donc particulierement intéressante
lorsque l'excitation peut &tre décrite sous la forme d'un spectre possédant un nombre limité de
raies. Elle ne s'applique qu'aux équations linéaires (a coefficients périodiques ou non). Cette

méthode est décrite ci-apres.

Nous supposons que le couple moteur est suffisant pour prévenir toute perte de contact
entre dentures. De méme, nous supposons que si les efforts dynamiques restent suffisamment
faibles devant les efforts statiques induits par le couple moteur et par les précharges
appliquées sur les roulements, la valeur moyenne de la raideur d’engrénement et les raideurs
des roulements ne sont pas affectées par les déformations dynamiques de la transmission. Le
comportement vibratoire de la transmission peut alors étre décrit par un systeéme différentiel

d’équations linéaires a coefficients périodiques.

Une fois la transmission discrétisée par la méthode des éléments finis, le systeme des
équations régissant la réponse forcée X(t) de la transmission peut s’écrire, pour un régime

stationnaire et par assemblage des différents éléments, sous la forme matricielle suivante :
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MX+ CX + KX +k()DX = F(t) +E(t) (1)

Dans cette équation, Y et K sont les matrices classiques de masse et de raideur fournies
par la méthode des éléments finis. Le couplage élastique entre les roues en prise est introduit
par le terme k(t) qui représente la variation de la raideur d’engrénement. La matrice P est
associée aux caractéristiques de D’engrenage et la matrice C représente les termes de
dissipation que nous introduirons ultérieurement par des taux d'amortissement modaux
visqueux équivalents. Enfin, les vecteurs F(t)et E(t) constituent les efforts généralisés associés
aux éventuelles excitations externes et internes. En régime de fonctionnement stationnaire, la
variation de la raideur d’engrénement est une fonction périodique du temps. Aprés avoir
déterminé la base modale associée a 1’équation matricielle homogeéne a coefficients constants
(la raideur périodique est alors remplacée par sa valeur moyenne, 1’équation du mouvement du

systeme a plusieurs degrés de liberté s’écrit dans cette base :
mq+cq+kq+g(t)dg=s(t) (2)
ou m, ¢ et K sont les matrices diagonales de masse, d’amortissement et de raideur, q est le
vecteur des coordonnées modales, s(t) est le vecteur des forces généralisées, et d est la matrice

non diagonale déduite des caractéristiques géométriques de 1’engrenage et de la fluctuation

centrée g(t) de la raideur périodique d’engrénement qui couple les équations de mouvement.

La méthode utilisée fournit directement le spectre complexe de la réponse vibratoire pour
chacun des degrés de liberté de la transmission discrétisée par la méthode des éléments finis.
La procédure de calcul associée a cette méthode consiste tout d’abord en une transformation
de Fourier de I’équation (2). Apres quelques calculs élémentaires, on montre que la nouvelle
équation matricielle qui régit, en régime de fonctionnement stationnaire, les vibrations forcées
de la transmission peut s’écrire sous la forme suivante :

G=Hi-HE®di O

ou le signe tilde désigne une transformée de Fourier fréquentielle, ® un produit de
convolution et la matrice diagonale H est 1a matrice des fonctions complexes de réponse en
fréquence des modes propres. On résout ensuite cette équation matricielle par itérations
successives selon le schéma suivant :

qj+l =H3 - E(g_® dqj)

. e el ~1 ~
avec comme solution initiale, q s

Un test de convergence basé sur I’écart entre deux solutions successives et sur le nombre
d’itérations permet d’arréter le processus itératif. On effectue ainsi le calcul direct des spectres
de la réponse vibratoire en chaque degré de liberté du systeme. A partir de nombreux tests
effectués avec cette méthode, Perret-Liaudet (1992, 1996) a constaté que la solution est
obtenue avec un faible nombre d’itérations et que le temps de calcul associé a cette méthode
est entre 10 et 100 fois plus court qu’avec les méthodes d’intégration temporelle
habituellement utilisées pour la résolution des équations différentielles a coefficients

périodiques.
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II1.3 Conclusion

Pour calculer la réponse dynamique des transmissions par engrenages, nous proposons de
discrétiser I’ensemble des composantes de la transmission par la méthode des éléments finis.
L’originalité de la modélisation retenue résulte essentiellement dans la prise en compte des
propriétés mécaniques du carter au sein du modele dynamique. Si cette prise en compte
conduit & une augmentation significative du nombre de degrés de liberté du systeme, elle est

indispensable pour :

- évaluer I'influence du carter sur les vibrations de I’engrenage et des lignes d’arbres et sur les
efforts dynamiques s’exercant sur les dentures et les roulements. Cette influence risque d’étre
d’autant plus grande que I’augmentation des puissances massiques conduit aujourd'hui,
notamment dans le domaine des transports, a concevoir des carters de moins en moins épais et

a introduire des matériaux plus Iégers mais aussi moins rigides (aluminium).

- calculer de facon réaliste la réponse vibratoire du carter, réponse nécessaire a la prédiction
des propriétés du champ acoustique rayonné par la transmission (puissance acoustique,

directivité et facteur de rayonnement).

Apres avoir justifié dans quelles conditions les caractéristiques mécaniques moyennes de la
transmission n’étaient pas affectées par la réponse vibratoire de celle-ci, nous avons introduit
un systéme d’équations linéaires a coefficients périodiques pour décrire le comportement
dynamique de la transmission. Ce systeme est résolu par une méthode spectrale et itérative
développée par Perret-Liaudet (1992, 1996). Cette méthode présente I’avantage de traiter les
systtmes qui possédent un grand nombre de degrés de liberté et qui sont soumis a une

excitation large bande avec des temps de calcul tres courts.

Les différents outils numériques que nous avons présentés nous permettent, dans le
chapitre suivant, de calculer et d’analyser les caractéristiques de I’erreur statique de
transmission sous charge et de la réponse vibratoire d’une transmission par engrenages induite

par cette excitation.
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Chapitre 3

APPLICATION : ETUDE NUMERIQUE DU COMPORTEMENT DYNAMIQUE
D’UNE TRANSMISSION DE TYPE BOITE D’INVERSION

I- Introduction

L’ objectif de ce chapitre est d’exploiter les outils numériques que nous avons développés et
présentés dans les chapitres 1 et 2 pour analyser les interactions dynamiques entre la denture,
les arbres, les roulements et le carter d’une transmission par engrenages. Les transmissions par
engrenages que 1’on rencontre dans le domaine des transports ou des machines présentent des
architectures et des dimensions trés diverses. Pour analyser en détail les caractéristiques
essentielles du comportement dynamique des transmissions, nous choisissons de nous
intéresser au comportement vibratoire d’une boite d’inversion équipée d’un engrenage a
denture hélicoidale. Bien qu’étant un cas particulier, cette boite est constituée d’un ensemble
d’éléments caractéristiques des transmissions existantes (engrenage, arbres, paliers a

roulements, carter).

Aprés avoir présenté les caractéristiques géométriques et mécaniques de cette boite
d’inversion et les conditions de fonctionnement retenues, nous calculons I’excitation induite
par I’erreur statique de transmission sous charge. Ensuite, nous modélisons cette boite
d’inversion et, aprés avoir calculé ses déformations statiques et ses modes propres, nous
exploitons la méthode spectrale et itérative présentée au chapitre 2 pour calculer sa réponse
vibratoire. L’ensemble des résultats présentés correspond & des régimes de fonctionnement
stationnaires, c’est 2 dire des régimes pour lesquels le couple moteur et la vitesse moyenne de

rotation restent constants.

Dans un premier temps, nous analysons le transfert entre I’excitation et la surcharge
dynamique de denture dans le but de détecter les vitesses "critiques” de rotation de la boite
d’inversion, vitesses pour lesquelles la surcharge dynamique est maximale. Nous cherchons
notamment a évaluer I’influence des propriétés élastiques des lignes d’arbres, des roulements

et du carter sur ces vitesses "critiques”.

Nous nous intéressons ensuite au transfert entre la surcharge dynamique de denture et les
réponses dynamiques des autres éléments de la boite d’inversion. Nous analysons plus
particulierement les efforts dynamiques transmis au carter par les roulements et la moyenne

spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter, car cette caractéristique est indispensable
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au calcul du bruit rayonn€ par le carter. Nous comparons notamment les résultats obtenus pour

différents types de roulement et différentes architectures de carter.

Enfin, nous analysons les caractéristiques de la réponse dynamique de la boite d’inversion

induite par I’excitation que nous avons calculée.
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II- Caractéristiques de la boite d’inversion

I1.1 Description

Pour mettre en oeuvre la méthodologie précédemment exposée et pour analyser en détail
les caractéristiques essentielles du comportement dynamique des transmissions, nous avons
retenu une boite d’inversion équipée d’un engrenage 49/49 dents a denture hélicoidale dont
les principales caractéristiques de fonctionnement sont présentées dans le tableau II.1.
L’engrenage est constitué de deux roues pleines en acier qui sont montées sur des arbres
relativement courts de diameétre égal a 50 mm. Ces arbres sont supportés par des roulements a
rouleaux coniques et ’ensemble de ces composantes est assemblé dans un carter en acier dont
la forme correspond & un parallélépipéde rectangle. Les dimensions de ce dernier sont 450 x
280 x 160 mm. Son épaisseur est de 10 mm. Le carter est équipé de quatre boitiers de forme
cylindrique dont le diamétre extérieur est égal a 100 mm et la hauteur a 32 mm. Ces boitiers

permettent de supporter les roulements & rouleaux coniques dont les principales

caractéristiques sont présentées dans le tableau II.2.

Les transmissions par engrenages sont généralement fixées sur le moteur ou bien sur un
support horizontal fixe. Nous considérons que la boite d’inversion étudiée est fixée sur le
moteur par I’intermédiaire de quatre points d’encrage situés aux quatre coins de la face en vis
a vis avec celui-ci. L’effet du type de montage de la boite d’inversion sur son comportement

dynamique sera abordé au cours de ce chapitre.

Les lignes d’arbres sont reliées au moteur et a la charge par I'intermédiaire
d’accouplements flexibles. Les inerties en rotation correspondant au moteur et a la charge sont
égales 2 | kg.m2. Les valeurs des raideurs en torsion des accouplements flexibles constituent

des parametres du probléme, au méme titre que les raideurs des roulements.

Nombre de dents Z 49 49
Rayon de base R,, (mm) 80.58 80.58
Module normal m, (mm) 35
Angle de pression apparent de 20°
fonctionnement o',
Angle d’hélice de base 20°
Largeur de denture b (mm) 35
Entraxe de fonctionnement a’ (mm) 171.5
Rapport de conduite apparent €, 1.646
Rapport de recouvrement g 1.232
Rapport de conduite total €, 2.878

Tableau I1.1. Caractéristiques géométriques de |’engrenage.
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Nombre d’éléments roulants 17
Diametre extérieur (mm) 80
Diamétre intérieur (mm) 40

Largeur (mm) 32

Tableau 11.2. Caractéristiques des roulements.

Nous supposons que la vitesse de fonctionnement de la boite d’inversion peut varier entre 0
et 3000 tours/min, ce qui correspond a une fréquence d’engrénement variant entre O et
2450 Hz. Le couple nominal correspondant au couple moteur pour lequel les corrections de
denture sont optimales est égal a 1300 Nm. Nous étudions aussi le comportement de la boite

d’inversion pour un couple égal & 650 Nm.

Figure I1.1. Schéma de I’engrenage et de la boite d'inversion.

L’architecture de la transmission étudiée est relativement simple mais elle présente toutes
les caractéristiques essentielles des transmissions existantes. Les caractéristiques de
I’engrenage et les conditions de fonctionnement que nous avons choisies sont représentatives

de celles d’un véhicule de transport terrestre.
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I1.2 Calcul de I’erreur statique de transmission sous charge

Aprés avoir discrétisé les roues de 1’engrenage par la méthode des €léments finis (17000
degrés de liberté) et calculé la matrice de souplesse associée a chaque roue dentée a partir de
la méthodologie présentée au chapitre 1, nous avons calculé I’erreur statique de transmission
sous charge et la raideur d’engrénement de I’engrenage, pour des couples moteur de 1300 Nm
et 650 Nm.

Nous avons introduit des corrections de denture (pour chaque dent, 20 pm de bombé
longitudinal et 10 um de correction de profil en téte de dent) afin de permettre une entrée
progressive des dents dans la zone de contact et de minimiser les fluctuations de I’erreur

statique de transmission sous charge. Ces corrections sont "optimales” pour un couple moteur
de 1300 Nm.

Sl

<

Figure I1.2. Maillage des roues menante et menée.

Les évolutions de l’erreur statique de transmission sous charge et de la raideur
d’engrénement sont, en I’absence de défauts de géométrie, périodiques de fréquence

fondamentale égale a la fréquence d’engrénement (figures I1.3 a IL.5).

Les corrections de denture que nous avons introduites modifient 1’évolution de 1’erreur
statique de transmission sous charge. Elles permettent, pour un couple moteur de 1300 Nm, de
réduire I’amplitude créte a créte de I’erreur statique de transmission sous charge de 4 um a
0.5 um. Par contre, pour un couple moteur de 650 Nm, cette amplitude créte a créte est égale a

2 pm.

Nous constatons que la valeur moyenne de la raideur d’engrénement évolue en fonction du
couple transmis. Bien que le contact s’établisse sur toute la longueur de la ligne de contact
potentielle pour les deux couples moteur étudiés, elle passe de 430 a 400 N/um. L’amplitude
créte a créte des fluctuations de la raideur d’engrénement est égale a 40 N/um (10 % de la

raideur moyenne). La forme de ces fluctuations dépend du couple moteur.
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Couple moteur égal a 1300 Nm Couple moteur égal a 650 Nm

(um) (pm)
44 23

43 ﬁ 22
42 21
41 %‘ 20 mm@é

40 n pl‘é g 19
39 18
0 0.5 1 1.5 2 0 0.5 1 1.5

2
(T/Te) (T/Te)

Figure I1.3. Erreur statique de transmission sous charge de l’engrenage non corrigé.

(am) (um)
60 40
3 PR PR

59 g g [ 9 f
58 38
57 37
56 36
55 35

0 0.5 1 1.5 2 0 0.5 1 1.5 2

(T/Te) (T/Te)

Figure I1.4. Erreur statique de transmission sous charge de l’engrenage corrigé.

(N/pm) (N/pum)
450 450
)
430 430
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410 410 M FM

390 390 <m$&l M&L

0 0.5 1 1.5 2 0 0.5 1 1.5 2
(T/Te) (T/Te)

Figure I1.5. Fluctuation de la raideur d’engrénement de l’engrenage corrigé.
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Pour calculer la réponse dynamique de la boite d’inversion a I’excitation induite par
I’erreur statique de transmission sous charge, nous avons considéré le cas du couple moteur
égal 2 650 Nm (la valeur moyenne de la raideur d’engrénement est alors égale a 400 N/um).
La figure I1.6 présente, pour ces conditions de fonctionnement, les spectres d’amplitude de
I’erreur statique de transmission et de la fluctuation de la raideur d’engrénement. Seuls le
fondamental et les quatre premiers harmoniques de la fréquence d’engrénement sont

présentés. Les spectres sont dominés par les raies associées a la fréquence d’engrenement.

(um) (N/um)
1 DI I g T Tl 4 : A ol E : : ~ : - 100 oL oL I I
0'1 AU SR MO 10 I Itk
0.01 ' * 1
0 1 2 3 4 5 6 0 1 2 3 4 5 6
(F/Fe) (F/Fe)

Figure I1.6. Spectres d’amplitude de ’erreur statique de transmission et de la fluctuation de
la raideur d’engrénement (Fe fréquence d’engrénement)
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I1.3 Modélisation de la boite d’inversion par éléments finis

Nous avons appliqué la méthode présentée au chapitre 2 pour dicrétiser la boite d’inversion :
- le carter est discrétisé par 1400 €léments de plaques et 256 éléments volumiques,
- les lignes d’arbres sont discrétisées par 36 éléments de poutre,
- chaque roue dentée est discrétisée par 3 €léments de masse et d’inertie en rotation,
- la valeur moyenne de la raideur d’engrénement est introduite via une matrice de raideur
généralisée d’ordre 12,
- chaque roulement est modélisé par une matrice de raideur d’ordre 10,
- chaque accouplement flexible est modélisé par une raideur en torsion et deux éléments de
masse et d’inertie en rotation,

- le moteur et la charge sont discrétisés par deux éléments d’inerties en rotation.

(a) (b)

T 1]

|

]

N O Y A

L]
{

N
T
wd

Figure I1.7. (a) Maillage des lignes d’arbres et des roulements.
(b) Maillage du carter de la boite d’inversion.

Le modele complet possede 1700 éléments, 2000 noeuds et 12800 degrés de liberté. Sa
masse totale est de 68 kg. La masse du carter (40 kg) représente 60 % de la masse totale.

Pour le calcul des modes propres de la boite d’inversion, nous avons adopté une méthode
de condensation de Guyan et sélectionné 600 degrés de libertés dynamiques ("masters"). Nous
avons impos€ 12 "masters” sur ’engrenage, 40 sur les roulements et 2 sur le moteur et la
charge. 160 "masters" sont situés sur les arbres et 380 sur le carter. Ces derniers sont orientés
pour la plupart selon la normale a la surface et répartis de maniére a respecter les symétries du
carter. Ils sont sélectionnés en partie par le logiciel éléments finis.

L’origine du repere global correspond au centre du carter, c¢’est a dire au point primitif du
plan médian de ’engrenage. Les orientations des axes X, Y, et Z correspondent a celles

présentées sur la figure I1.7b.

Le sens de rotation de l'arbre moteur correspond a celui présenté sur la figure III.1 du
chapitre 2 (rotation selon Z). L’une des faces normales & Z est encastrée au niveau de seize

noeuds correspondant aux quatre coins de cette face.
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I1.4 Déformations statiques de la boite d’inversion

Pour calculer les déformations statiques de la boite d’inversion, nous avons introduit des
raideurs des roulements égales a 10° N/m (raideurs radiales), 10®° N/m (raideurs axiales) et
10° Nm/rad (raideurs angulaires) et des raideurs en torsion des accouplements flexibles égales
4 1000 Nm/rad. Dans un premier temps, nous avons supposé que les termes extra-diagonaux
de la matrice de raideur des roulements étaient nuls. Nous avons appliqué un couple moteur
de 650 Nm au niveau du noeud représentant le moteur et encastré le noeud représentant la
charge. Ces conditions limites different quelque peu de celles utilisées pour les calculs

dynamiques puisque les arbres sont alors libres en rotation.

Déplacement axial + torsion des lignes d'arbres

Figure I1.8. Déformations statiques des lignes d’arbres et du carter.

Sous I’effet de I’effort axial induit par ’application du couple moteur et I’angle d’hélice de
la denture, les lignes d’arbres se déforment peu mais elles se déplacent comme des corps
rigides dans la direction axiale et en sens opposé. L’amplitude du déplacement est égale a

38 um. Elles tournent autour de leur axe de rotation de 65 prad en sens opposé.

Le carter se déforme, au niveau des roulements, dans la direction correspondant a 1’axe de
rotation des arbres (axe Z). L’amplitude maximale du déplacement sur le carter est de 25 um.
L’amplitude du déplacement axial des arbres est donc due principalement aux déformations
du carter et, plus accessoirement, a celles des roulements. Les déformations du carter dans les

directions X et Y ne dépassent pas 4 pm.
Les deux accouplements flexibles subissent une grande déformation en torsion.

Etant données les symétries de 1’engrenage et du carter, les déformations statiques de la

boite d’inversion n’induisent pas d’erreurs de parallélisme entre les lignes d’arbres.
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I1.5 Analyse modale de la boite d’inversion

I1.5.1 Premiers modes propres

Nous avons calculé les modes propres de la boite d’inversion entre 0 et 5000 Hz
(75 modes). Cette plage correspond a celle balayée par la fréquence d’engrénement (O-
2450 Hz) et son premier harmonique (0-4900 Hz) pour des régimes moteur variant entre O et
3000 tours/min.

Les raideurs des roulements et des accouplements flexibles correspondent & celles utilisées
pour calculer les déformations statiques de la boite d’inversion. L’introduction de raideurs
radiales, axiales et angulaires indépendantes les unes des autres permet de découpler les effets
de ces différents parametres sur les modes propres et sur les vitesses "critiques" de rotation de
la boite d’inversion. L’inertie de charge est libre en rotation. La figure IL9 présente les

fréquences des modes propres situés entre O et 2000 Hz (24 modes).

I L .

0 500 1000 1500 2000(Hz)

Figure I1.9. Fréquences des modes propres entre 0 et 2000 Hz.

A partir de I’analyse des formes propres des premiers modes de la boite d’inversion, nous
pouvons faire les remarques suivantes :
- Le premier mode de la boite d’inversion a une fréquence nulle. C’est un mode de corps
rigide des lignes d’arbres.
- Les deux modes suivants sont des modes de déformation des accouplements flexibles. On
observe une rotation des inerties correspondant au moteur et a la charge (15 Hz) ou une
rotation des lignes d’arbres (94 Hz). Les fréquences de ces modes sont gouvernées par la
raideur en torsion des accouplements.
- Les modes a 292 Hz et 363 Hz sont des modes de déplacements axiaux des lignes d’arbres
induisant une déformation des faces du carter normales aZ (figures I1.10a et b). Leurs
fréquences sont gouvernées par les raideurs axiales des roulements et du carter.
- La présence de masses importantes a I’intérieur du carter conduit a I’apparition de deux
modes de flexion de I’ensemble du carter (910 Hz et 1140 Hz). On constate que, pour ces
deux modes, les lignes d’arbres se déplacent latéralement et une partie de 1’énergie de

déformation élastique est associée aux raideurs radiales des roulements.
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- Les modes a 1040 et 1060 Hz sont associés a une déformation en flexion des lignes d’arbres.
Une partie de ’énergie de déformation élastique est associée a la raideur d’engrenement. Bien
que, & I’exception de ’engrenage, les éléments de la boite d’inversion soient symétriques par
rapport au plan X=0, les déformations observées sur le carter présentent, notamment a
1040 Hz, une dissymétrie importante (figures II.10c et d).

- Les déformations du mode a 1260 Hz sont proches de celles d’un mode (1,1) des faces
normales 4 Z. Celles du mode a 1300 Hz sont proches du mode (2,1) des faces normales a Z
(figures I1.10e et f).

- Les différentes faces du carter sont couplées les unes aux autres. Pour chaque mode
présentant des déformations sur les faces normales aZ, les faces latérales normales a X et Y
se déforment (figures I1.10g, h, i et ).

- Les lignes d’arbres fléchissent de fagon significative pour certains modes situés a partir de
1440 Hz. Elles se déforment en torsion a partir de 1770 Hz. Les déformations de flexion des

lignes d’arbres peuvent étre couplées aux déformations de torsion.

A P’exception du premier mode (0 Hz, mode de corps rigide des lignes d’arbres) et du
deuxiéme mode (15 Hz, mode de torsion de 1’accouplement et de déplacement angulaire des
inerties correspondant a la charge et au moteur), les noeuds d’entrée et de sortie des lignes
d’arbres correspondent a des noeuds de vibration pour ’ensemble des modes propres de la

boite d’inversion.
Remarques :

1) A I’exception des deux premiers modes (0 Hz et 15 Hz), les modes propres que nous
avons calculés sont identiques aux modes propres de la boite d’inversion calculés en intégrant
les déformations statiques induites par I’application d’un couple moteur (modes

précontraints).

2) A partir d’'une modélisation dynamique 3D de I’engrenage, nous avons calculé les
premiers modes propres des corps des roues isolés et ceux des corps de roue couplés par la
raideur moyenne d’engrénement (nous avons supposé que les roues €taient encastrées sur
I’arbre moteur et I’arbre de sortie). Les premiéres fréquences propres des roues isolées sont
supérieures 2 5000 Hz. Elles se situent donc au-dela de notre domaine d’étude. Les premieres
fréquences propres des roues couplées sont supérieures ou égales a celles des roues isolées.
Ceci justifie a posteriori la modélisation des roues dentées par des €léments de masse et

d’inertie concentrées rapportés sur les lignes d’arbres.
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() 11°™ mode : 1300 Hz

e

(g) 12°™ mode : 1360 Hz (h) 13*™ mode : 1430 Hz
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(i) 14°™ mode : 1440 Hz (j) 16™ mode : 1600 Hz

Figure I1.10. Déformées modales du carter.

I1.5.2 Modes de denture et modes de roulement

L interprétation du comportement dynamique de boite d’inversion nécessite I’analyse de
ses formes propres et I’identification de certains modes particuliers que nous appelons "modes
de denture" et "modes de roulement". Nous définissons ces modes a partir d’une approche

énergétique qui est décrite ci-apres.

Pour chacun des modes propres de la transmission, nous définissons U, I’énergie de

déformation associée a la raideur d’engrénement et Uy I’énergie totale de déformation :

pour le j-iéme mode, U= % ‘90 k..0V
UTU) = _!_ tCDU)-KTo(DU)
5 2 )

ou - @Y est le vecteur propre du j-iéme mode,
- Kr est la matrice de raideur de la transmission compléte,
- ke est la matrice de raideur généralisée associée a la raideur d’engrénement. A
I’exception des termes situés sur les 12 lignes et les 12 colonnes associées aux degrés de

liberté de 1’engrenage, les termes de cette matrice, de dimension égale a Kr, sont nuls.

Nous définissons le taux d’énergie de déformation p. associée a la raideur d’engrénement :
@
o _ Ue
)
Ut

Nous pouvons comparer les valeurs de p. associées a chaque mode propre de Ila

Pe

transmission et nous choisissons d’appeler "modes de denture" les modes qui présentent le

taux d’énergie pe le plus élevé.

La définition des modes de denture est donc basée sur deux comparaisons successives : (1)
la comparaison, pour chaque mode propre, des €nergies de déformation associées a chaque
élément de la transmission et (2) la comparaison des énergies de denture associées a chaque

mode.
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De la méme mani€re que nous avons défini les modes de denture, nous pouvons définir les
modes de roulement de la mani€re suivante. Pour chaque mode propre de la transmission,

I’énergie de déformation associée au roulement est égale a :
U,0= 1 @ik av
; 2k

ou K est la matrice de raideur du roulement. A ’exception des termes situés sur les 10 lignes
et les 10 colonnes associées aux degrés de liberté du roulement, les termes de cette matrice

sont nuls.

Nous définissons le taux d’énergie de déformation p, associée au roulement :
i)
o_ U}
u?

Nous pouvons comparer les valeurs de p, associées a chaque mode propre de la

Pr

transmission et nous choisissons d’appeler "modes de roulement” les modes qui présentent le
taux d’énergie p, le plus élevé. Comme pour les modes de denture, I’amplitude vibratoire
maximale des modes de roulement n’est pas forcément située au niveau du roulement. En
effet, ces modes peuvent présenter a la fois un ventre de vibration localisé au niveau du

roulement et d’autres ventres de vibration, sur les autres éléments de la transmission.

Si les roulements sont modé€lis€s par des raideurs radiales ky et Kyy, une raideur axiale k,,
et des raideurs angulaires Ky, €t Koy, indépendantes les unes des autres, nous pouvons
calculer I’énergie de déformation associée a chaque raideur élémentaire et distinguer les
modes de roulement au sens de kg et Ky, des modes de roulement au sens de kg, et des modes

de roulement au sens de Kgx €t Kgyay-

Le tableau I.2 présente les fréquences des modes de denture principaux et les taux

d’énergie qui leur sont associés.

La figure II.11 présente, pour I’ensemble des 75 modes propres compris entre 0 et 5000 Hz,
les taux d’énergie pe et pr associés a la raideur d’engrénement et aux quatre roulements. Le
nombre des modes de denture est relativement peu important. Ils ne correspondent pas aux
premiers modes propres du systeéme. Le taux d’énergie associé a la raideur d’engrénement des
modes de denture principaux est proche de 10 % de I’énergie de déformation totale du mode.
Par contre, pour de nombreux modes propres, le taux d’énergie associ€ aux quatre roulements
est important. Il peut atteindre jusqu’a 70 % de I’énergie totale du mode.
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1040 Hz 10 %
1880 Hz 9 %
2765 Hz 3%
3000 Hz 4 %
3145 Hz 8 %
3350 Hz 4 %
3440 Hz 11 %
3620 Hz 5 %
3860 Hz 12 %
4070 Hz 12 %

Tableau I1.2. Fréquence et taux d’énergie des modes de denture principaux
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Figure IL11. () Taux d’énergie pe associée a la raideur d’engrénement.
(b) Taux d’énergie p, associée aux quatre roulements.

(c) Fréquences propres des modes situées entre 0 et 5000 Hz.
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III- Influence de I’élasticité des arbres, des roulements, du carter et des accouplements
sur les vitesses "'critiques'' de rotation de la boite d’inversion

II1.1 Introduction

Lors de la conception d’une transmission par engrenages, il est important de savoir prédire
quelles seront les vitesses de rotation qui donneront naissance aux plus grandes surcharges
dynamiques sur les dentures. La prédiction de ces vitesses "critiques" est souvent basée sur
des hypotheses simplistes (modeles a 1 d.d.1.) ou sur des résultats issus de modélisation des

lignes d’arbres de la transmission en torsion pure et, plus rarement, en torsion-flexion.

Nous cherchons a préciser I'influence de chacune des composantes mécaniques sur les
vitesses "critiques" de rotation d’une transmission. Pour cela, nous introduisons différentes
modélisations de la boite d’inversion étudiée (modele de torsion pure, modéle de torsion-
flexion des lignes d’arbres, prise en compte des roulements, modéle global intégrant les
propri€tés mécaniques du carter). En vue de déterminer et de comparer les vitesses "critiques”
de rotation associées a chaque modele, nous calculons la base modale qui lui est associée ainsi
que D’évolution de la surcharge dynamique de denture en fonction de la fréquence
d’engrenement. Cette surcharge dynamique est égale a la somme des surcharges s’exergant sur
I'ensemble des couples de dents en prise. Elle est calculée dans le plan apparent de
I’engrenage. Nous analysons d’autre part 1’influence d’une modification des raideurs des
roulements ou des accouplements flexibles. La modélisation des roulements par des raideurs
radiales, axiales et angulaires indépendantes les unes des autres nous permet de découpler les

effets li€s a ces différents parameétres.

Nous choisissons un couple moteur égal a 650 Nm et une plage de fréquence variant de 0 &
5000 Hz. Pour définir quels sont les modes qui peuvent &tre excités par 1’une des composantes
harmoniques de I’erreur statique de transmission sous charge, nous ne retenons, comme
excitation, que la raie fondamentale (associée a la fréquence d’engrénement) des spectres de
Ierreur statique de transmission sous charge et de la raideur d’engrénement que nous avons
calculés. Ceci permet de ne faire émerger que les résonances principales du systéme. Pour un
régime de fonctionnement variant entre O et 3000 tours/min, la plage de fréquence retenue
correspond a celle que balaie le fondamental (0-2450 Hz) et le premier harmonique (0-
4900 Hz) de la fréquence d’engrenement, ces raies constituant les raies dominantes du spectre
de I’erreur statique de transmission sous charge que nous avons calculé. Méme si nous avons
vu dans le chapitre 2 que la réponse d’un systeme paramétrique a une fluctuation harmonique
de raideur pouvait étre périodique, la fluctuation de la raideur d’engrénement que nous
retenons est suffisamment faible pour que la réponse du systéme soit quasi-harmonique. Pour
I’ensemble des régimes de fonctionnement, I’évolution de la valeur efficace de la surcharge

dynamique de denture coincide donc avec 1’évolution de la valeur efficace de la raie
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fondamentale associée a la fréquence d’engrenement. Nous introduisons, pour chaque mode

propre de la boite d’inversion, un taux d’amortissement visqueux équivalent égal a 3 %.

I11.2 Influence de la flexion des arbres

Pour mettre en évidence I’influence de la flexion des arbres sur les vitesses “critiques” de
rotation, nous avons calculé les modes propres de la boite d’inversion pour un modele
n'incluant que les déformations de torsion des lignes d'arbres. Ce modele posséde uniquement
40 degrés de liberté (d.d.l.) en rotation et 6 modes propres entre 0 et 5000 Hz. La figure IIl. La
présente les fréquences propres de ces modes. L'analyse des formes propres des modes nous a
permis de détecter deux modes de denture ®4 possédant des taux d’énergie p. respectivement
égaux a 34 % (1530 Hz) et 61 % (3140 Hz).

La figure L. Ib montre que ’excitation en résonance des modes de denture génere des
amplifications de la surcharge dynamique de denture. Elle donne donc naissance a deux
vitesses "critiques" de rotation. La valeur efficace de la surcharge dynamique de denture peut
atteindre des valeurs trés élevées (2250 N) qui correspondent a 30 % de la charge statique
(8000 N) induite par le couple moteur. L’amplitude des pics est proportionnelle aux taux

d’énergie p. des modes de denture correspondants.

Nous avons ensuite calculé les modes propres de la boite d’inversion en utilisant un modele
incluant les déformations de traction-compression et de flexion des lignes d'arbres. Le carter et
les roulements étaient supposés rigides. Les roulements étaient considérés comme des appuis
simples. Ce modele possede 218 d.d.1. et 10 modes propres entre 0 et 5000 Hz. La figure III.2a
présente les fréquences propres des modes associés a ce modele. On note la présence de trois
modes de denture possédant des taux d’énergie p. respectivement égaux a 22 % (1250 Hz),
26 % (3060 Hz) et 27 % (3680 Hz). Contrairement & certains autres modes de la boite
d’inversion, les formes propres des modes de denture présentent simultanément des
déformations de flexion et des déformations de torsion. Ce phénomeéne s'explique par le fait
que l'engrénement couple I'ensemble des degrés de liberté de la roue menée a I'ensemble des

degrés de liberté du pignon.

La figure III.2b montre que I’excitation des modes de denture génére trois amplifications de
la surcharge dynamique de denture. L'écart entre le modele de torsion-flexion et le modele de

torsion pure traduit un effet de la flexion des arbres. Il en résulte que le modele de torsion pure

qui est souvent retenu ne permet pas de prédire correctement les vitesses "critiques” de

rotation d’une transmission par engrenages. On note de plus que ce type de modele surestime

le niveau des surcharges dynamiques maximales s’exergant sur les dentures.
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Figure I11.1. Modélisation des lignes d’arbres en torsion pure.
Fréquences propres des modes () et évolution de la valeur efficace de la surcharge
dynamique de denture avec la fréquence d’engreénement (b).
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Figure I11.2. Modélisation des lignes d’arbres en torsion-flexion.
Fréquences propres des modes (a) et évolution de la valeur efficace de la surcharge
dynamique de denture avec la fréquence d’engrénement (b).
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I11.3 Influence des roulements

Pour mettre en évidence I’influence des roulements sur les vitesses "critiques” de rotation,
nous avons pris en compte non seulement les déformations en torsion-flexion des lignes
d’arbres, mais aussi les déformations élastiques des roulements. Les valeurs nominales des
raideurs radiales (identiques selon deux directions perpendiculaires), de la raideur axiale et
des raideurs angulaires sont égales respectivement a 10° N/m, 108 N/m et 10° Nm/rad. Le
nouveau modele posséde 230 d.d.l. et 14 modes propres entre O et 5000 Hz. La figure II1.3a
présente les fréquences propres de ces modes. Les deux premigres fréquences propres (15 Hz
et 94 Hz) correspondent 2 des modes de torsion pure induits par I’environnement. La boite
d’inversion présente deux modes de déplacements axiaux (590 Hz et 605 Hz), quatre modes
de flexion (1730 Hz, 2240 Hz, 2900 Hz et 2960 Hz), et un mode de torsion des lignes d’arbres
(1770 Hz). Elle présente des nouveaux modes de denture (1190 Hz, 3370 Hz et 4160 Hz).

La figure IIL.3b montre que I’excitation des modes de denture donne naissance a trois
amplifications de la surcharge dynamique de denture différentes de celles associées au modele
avec roulements rigides. L'élasticité des roulements modifie donc les vitesses "critiques” de

rotation de la boite d’inversion.

Pa Pa Pa

(a)

0 1000 2000 3000 4000 5000

(N) 1500

1000 iy 1\
| ] I\
K‘ iR N (b)
500 v / ! . N
\ VINAVAR
] \ \y -~}
0 4/ \—

0 1000 2000 3000 4000 5000 (Hz)

Figure I11.3. Fréquences propres des modes (a) et évolution de la valeur efficace de la
surcharge dynamique de denture avec la fréquence d’engrénement (b).
Roulements élastiques ( ) et roulements rigides (------- ).
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II1.3.1 Influence des raideurs radiales

Pour analyser plus en détail I'influence des raideurs des roulements sur les modes de
denture, nous avons fait varier les raideurs radiales dans une plage comprise entre 108 N/m a
10" N/m. Cette plage correspond aux valeurs habituelles rencontrées dans les transmissions
par engrenages (a titre comparatif, rappelons que la valeur moyenne de la raideur
d'engrénement de la boite d’inversion est, pour un couple moteur de 650 Nm, égale a
4.10° N/m).

La figure II.4 présente les courbes d'égal niveau de la valeur efficace de la surcharge
dynamique de denture en fonction de la raideur radiale des roulements et de la fréquence
d'engrénement. Pour la boite d’inversion étudiée et dans la plage de variation de raideur

. , 2 8 N 10 2z . .
considérée (10 N/m a 10 N/m), on observe les caractéristiques suivantes :

1) La fréquence propre des modes de denture principaux augmente avec les raideurs radiales
des roulements. Cette augmentation se manifeste pour des raideurs radiales d’autant plus
grandes que les fréquences des modes de denture sont élevées. Pour chaque mode de denture,
elle dépend du taux d’énergie pr, associé aux raideurs radiales des roulements. Ainsi, pour les
premiers modes de denture (fréquence propre inférieure a 2000 Hz), la valeur de p,, est
importante entre 10° et 10° N/m puis faible entre 10 et 10" N/m. L’évolution de la fréquence
des modes de denture est donc trés marquée entre 108 et 109 N/m, puis moins marquée a partir
de 109 N/m. Pour les modes de denture situés a des fréquences plus élevées (fréquence propre
supérieure a 2000 Hz), la valeur de p,, est faible entre 108 et 109 N/m puis plus importante
entre 109 et 1010 N/m. L’évolution de la fréquence des modes de denture est donc assez faible

9
entre 108 et 109 N/m, puis plus marquée a partir de 10 N/m.

2) L'évolution de la fréquence propre des modes de denture principaux s'accompagne d'une
modification de la forme propre associée a ces modes si bien que le taux d’énergie p. associé

aux modes de denture principaux diminue au fur et & mesure que leur fréquence augmente.

3) Les modes de denture principaux (1680 Hz, 3350 Hz et 4140 Hz pour K:lO8 N/m)
finissent par disparaitre au profit de I'apparition de nouveaux modes de denture situés a des
fréquences plus basses (respectivement 1360 Hz, 3310 Hz et 4050 Hz pour K=1010 N/m). Ce
dernier comportement se traduit par le fait que les vitesses "critiques” de rotation sont plus

faibles lorsque les raideurs radiales sont grandes.
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Figure II1.4. Evolution de la valeur efficace de la surcharge dynamique de denture avec les

raideurs radiales des roulements (en abscisse) et la fréquence d'engrénement (en ordonnée).

II1.3.2 Influence des raideurs angulaires

Les raideurs angulaires des roulements peuvent varier dans une plage importante en
fonction de la nature du roulement et de sa précharge. Ainsi, les roulements a billes ont des
raideurs angulaires faibles tandis que les roulements a rouleaux coniques ont des raideurs
angulaires élevées, notamment s’ils sont fortement préchargés. Aussi, nous avons aussi fait

4 8
varier les raideurs angulaires des roulements entre 10 Nm/rad et 10 Nm/rad.

La figure IIL.5 présente les courbes d'égal niveau de la valeur efficace de la surcharge
dynamique de denture en fonction de la raideur angulaire des roulements et de la fréquence
d'engrénement. Les fréquences propres des modes de denture principaux augmentent avec les
raideurs angulaires des roulements. Pour chaque mode de denture, cette augmentation dépend
du taux d’énergie pro associé aux raideurs angulaires des roulements. Ainsi, entre 106 et
107 Nm/rad, les modes de denture présentent un taux pro €levé et I’évolution de la fréquence
des modes de denture est trés marquée. Les modes de denture principaux (respectivement
1110 Hz, 3100 Hz et 3910 Hz pour K=104 Nm/rad) disparaissent au profit de I'apparition de
nouveaux modes (respectivement 1260 Hz et 3460 Hz pour K=10' Nm/rad).
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Figure II1.5. Evolution de la valeur efficace de la surcharge dynamique de denture avec les

raideurs angulaires des roulements (en abscisse) et la fréquence d'engrénement (en ordonnée).

Nous avons également évalué I’influence des raideurs axiales des roulements sur les modes
de denture. Pour cela, nous avons fait varier ces raideurs entre 10® et 10° N/m. Nous avons

constaté que, pour la boite d’inversion étudiée, les raideurs axiales des roulements n’avaient
pas d’influence sur les modes de denture.
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I11.4 Influence des raideurs en torsion des accouplements flexibles

Pour mettre en évidence ’influence des accouplements flexibles sur le comportement des
lignes d’arbres, nous avons mis en série leur raideur en torsion avec la raideur en torsion des
demi-arbres adjacents. Les figures IIl.6a et III.6b montrent que, pour une faible raideur en
torsion des accouplements, la raideur équivalente de I’ensemble accouplement+demi-arbre
évolue comme la raideur en torsion de 1’accouplement. Par contre, pour une raideur de
I’accouplement supérieure a celle du demi-arbre adjacent, la raideur équivalente de I’ensemble

accouplement+demi-arbre converge vers la raideur du demi-arbre.

L’évolution de la raideur en torsion de I’ensemble accouplement+demi-arbre est
significativement différente selon que les arbres sont suffisamment longs (et donc souples) ou
courts (et donc raides). La boite d’inversion est équipée d’arbres de 160 mm de long. La
raideur de ’ensemble accouplement+demi-arbre reste inférieure a la raideur en torsion de
’engrenage, quelle que soit la raideur de 1’accouplement flexible. Par contre, pour des arbres
de 80 mm de long, la raideur de I’ensemble accouplement+demi-arbre est initialement
inférieure a la raideur en torsion de I’engrenage. Elle devient égale, puis supérieure a cette

raideur lorsque la raideur en torsion de I’accouplement flexible augmente.

(Nm/rad) (Nm/rad)
1.LE+7 K 1.E+7 K
eng. [ Beng. | ... B e
L.E+6 i LE+6 St
1.LE+5 1.LE+5
1.E+4 1.LE+4
1.E+4 1.LE+5 1.LE+6 1.LE+7 1.LE+8 1.E+4 1.LE+5 1.LE+6 1.E+7 1.E+8
(Nm/rad) (Nm/rad)
(a) Arbres longs. (b) Arbres courts.

Figure II.6. Evolution de la raideur en torsion de I'ensemble accouplement+demi-arbre en
fonction de la raideur en torsion de I’accouplement.

Les figures I.7a et II.7b présentent 1'évolution de la valeur efficace de la surcharge
dynamique de denture en fonction de la raideur d’engrénement, pour des accouplements tres
8
flexibles (Kmrsion=104 Nm/rad) et des accouplements a denture (Ky5ion=10 Nm/rad).

Pour des arbres suffisamment longs, une augmentation des raideurs en torsion des
accouplements ne modifie que les premiers modes propres de la boite d’inversion. Les modes
de denture principaux (3350 Hz et 4160 Hz) évoluent donc peu. En effet, les inerties en
rotation correspondant au moteur et au frein sont découplées de I'engrenage car 1’ensemble
accouplements+demi-arbres est toujours plus souple que la denture. Le type d'accouplements
flexibles utilisé n'a donc pas d'influence sur les vitesses critiques de rotation de la boite

d’inversion.
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Pour des arbres plus courts, les fréquences des modes de denture sont égales a 1390 Hz et
2720 Hz pour des raideurs d’accouplements égales & Korgion=10° Nm/rad. Elles augmentent
avec la raideur des accouplements et deviennent égales & 2080 Hz et 3430 Hz pour des

8
raideurs égales a K =10 Nm/rad. L’amplitude des pics d’amplification de la surcharge

torsion
dynamique de denture associ€s a I’excitation de ces modes diminue. De nouveaux modes de
denture apparaissent a des fréquences plus faibles (208 Hz et 660 Hz).

Pour des accouplements flexibles (Kiorsion=10" Nm/rad), le moteur et le frein
correspondent a des noeuds de vibration des modes de denture. Ils sont découplés de
l'engrenage en raison de la déformation des accouplements. Pour des accouplements a denture
(Ktorsion=108 Nm/rad), le premier mode propre du systéme correspond a un mode de denture
(208 Hz). Il est dominé par les déformations de torsion. Les arbres, les accouplements, le
moteur et la charge se déplacent comme des corps rigides. L'engrenage étant I'élément le plus
souple en torsion, il est le seul a se déformer. La mise en série d’arbres courts et
d’accouplements raides conduit donc a 1’apparition de modes de denture & basse fréquence en
raison de la présence d’inerties en rotation importantes correspondant au moteur et a la
charge.

L’ensemble de ces phénomenes se traduit, pour des arbres courts, par une modification

sensible de I'évolution de la surcharge dynamique de denture avec le type d'accouplements
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Figure II1.7. Evolution de la valeur efficace de la surcharge dynamique de denture.
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Kace=10 Nm/rad( ------- ); Kuee=10 Nm/rad ).

Arbres longs (a) et arbres courts(b).
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II1.5 Influence du carter

Afin d'évaluer l'influence des propriétés mécaniques (élasticité et inertie) du carter sur les
vitesses critiques de rotation de la boite d’inversion, nous avons réalisé une analyse modale de
la transmission compléte. Le modele prend en compte I'ensemble des composantes de la boite
d’inversion, c'est 2 dire I'engrenage, les arbres, les roulements, le carter et I'environnement. 1l
posséde 75 modes propres entre 0 et 5000 Hz qui correspondent, pour un type de roulements
particulier, aux modes présentés au paragraphe II.5. L'examen détaillé des nouveaux modes

propres conduit & un certain nombre de remarques.

1) Dans la plage de fréquences considérée, les modes de denture sont nombreux. Pour chaque
mode, le taux d'énergie p. associée a la raideur d'engrenement est assez faible. En effet, pour
chaque mode propre, une partie de I’énergie de déformation est stockée sur le carter. La part
relative de I’énergie de déformation associée aux arbres, aux roulements et a la denture est

donc plus faible que dans le cas ou le carter est supposé rigide.

2) Les déformations des lignes d'arbres sont couplées aux déformations du carter. Le

comportement dynamique du carter interagit donc avec l'engrenage.

3) En raison des déformations du carter, la fréquence et la forme propre de chaque mode de

denture sont différentes de celles calculées avec un carter rigide.

Nous avons comparé 1'évolution de la valeur efficace de la surcharge dynamique de denture
avec les résultats précédents (carter infiniment rigide). Cette comparaison est présentée pour
des couples raideur radiale-raideur angulaire des roulements respectivement €gaux a 108 N/m-
10 Nm/rad (figure [L8a), & 10 N/m-10" Nmvrad (figure IIL8b) et 10" N/m-10° Nmvrad
(figure II1.8c).

Comme l'illustre la figure II1.8a, pour des roulements trés souples, les propriétés
mécaniques du carter ne modifient pas les modes de denture. En effet, dans ce cas de figure,

les déformations du carter ne sont pas couplées a celles des lignes d'arbres.

Par contre, pour des raideurs de roulements plus élevées, le comportement dynamique de la
boite d’inversion est trés affecté par les propriétés élastiques du carter. Comme I'illustrent les
figures IT1.8b et III.8c, les pics d’amplification de la surcharge dynamique de denture sont plus
nombreux. Leur fréquence a sensiblement évolué et le niveau maximum de la valeur efficace
de la surcharge dynamique devient plus faible. Il correspond désormais a 10 % de la charge
statique induite par le couple moteur. Des études paramétriques nous ont montré que, pour la
boite d’inversion étudiée, les raideurs angulaires jouent un role plus important que les raideurs

radiales dans le couplage entre le carter et I'engrenage.
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Figure I11.8. Evolution de la valeur efficace de la surcharge dynamique de denture.
Carter élastique (———) et carter rigide (.__________._. ).
(@) Kgng = 10" Nm/rad. Kyqq = 10° N/m.
(b) Kyng = 10° Nm/rad. Kyqq = 10° N/m.
(€) Kgng = 10° Nm/rad. Kypqq = 10'° N/m.
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II1.6 Conclusion

Pour certaines vitesses de rotation dites vitesses "critiques”, I’excitation en résonance des
modes de denture génére les plus grandes surcharges dynamiques de denture. La vitesse de
rotation du moteur de la boite d’inversion étudiée varie entre 0 et 3000 tours/min. Si
I’excitation interne de la transmission est périodique et résulte de la superposition de
nombreuses composantes harmoniques, les modes de denture, situés entre 0 et 4500 Hz,
peuvent étre excités par la fréquence d'engrénement ou l'un de ses harmoniques. L’amplitude
des pics d’amplification de la surcharge dynamique de denture est directement proportionnelle

au taux d’énergie de déformation p. associée a la raideur d’engrenement.

Alors que les vitesses "critiques” de rotation sont trés souvent définies a partir d'une €tude
du comportement des lignes d'arbres en torsion pure, nous avons mis en évidence l'influence
de la flexion des lignes d'arbres, de I'élasticité des roulements, des raideurs en torsion des
accouplements et des propriétés mécaniques du carter sur ces vitesses "critiques” de rotation et

sur les niveaux des surcharges dynamiques de denture. Nous pouvons donc conclure que seule

une modélisation globale, incluant I’ensemble des lignes d'arbres, les roulements et le carter

peut permettre de prédire de facon réaliste les modes de denture et les vitesses "critiques” de

rotation des transmissions par engrenages.

Dans la suite de ce chapitre, I’analyse du transfert entre la surcharge dynamique de denture
et la réponse vibratoire des autres éléments de la transmission doit nous permettre de
comprendre dans quelles mesures les vitesses "critiques” de rotation donnent naissance a de

forts niveaux vibratoires et acoustiques du carter.
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IV- Efforts transmis au carter par les roulements et réponse vibratoire du carter

IV.1 Introduction

Le bruit rayonné par les transmissions par engrenages résulte essentiellement de 1’état
vibratoire de leur carter. Le calcul des propriétés de ce bruit nécessite la mise en oeuvre
d’outils complexes. Ducret (1995, 1997, 1998) a développé une méthodologie qui permet,
partir de la connaissance de son état vibratoire, de calculer I’ensemble des caractéristiques du
bruit rayonné par une transmission simplifiée, c’est & dire sa puissance acoustique, son facteur
de rayonnement et le niveau de pression acoustique perceptible en n’importe quel point de
I’espace environnant la transmission. Néanmoins, les temps de calcul associés & la résolution
des probléemes de rayonnement des structures vibrantes rendent difficile 1’accés a ces
informations. Aussi, le but de cette partie est de déterminer quel paramétre issu d’un calcul
vibratoire permet d’estimer correctement la puissance acoustique rayonnée par le carter d’une

transmission. Cette puissance acoustique est égale, a la pulsation ®, a :
Wac((l)) = po . co . S . Grad(&)) . <v2((0) >S

ou pg est la masse volumique de I'air,

¢p est la vitesse du son dans l'air,

S est la surface du carter qui rayonne,

Orad(®) est le facteur de rayonnement du carter dépendant de la pulsation @,

(v ®) )s est la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter.

Pour chaque fréquence, le calcul de la puissance acoustique rayonnée par la transmission
nécessite donc la connaissance de son facteur de rayonnement Gpad(®) et de la moyenne
spatiale de la vitesse quadratique moyenne de son carter (%)5. Si la réponse vibratoire du
carter est périodique, la puissance acoustique est égale & la somme des puissances associées a
chaque fréquence.

Le calcul du facteur de rayonnement Gpqad(®) d'une structure est complexe. Néanmoins,
Ducret (1997) a montré que les puissances de couplage acoustique entre les différentes faces
d’un carter parall€lépipéde rectangle étaient suffisamment faibles pour qu’on considére que le

rayonnement global du carter correspond a la somme des rayonnements de chaque face isolée.

De plus, on sait que, au-dela d'une fréquence critique f¢, le facteur de rayonnement d'une
plaque bafflée est égal a 1. Le facteur de rayonnement d'une plaque non bafflée est quant 2 lui

quasi-constant et égal a une valeur inférieure a 1. Cette fréquence critique f est égale a :
2mfe = ¢ V[12 p.(1v) / (E.0?)]

ol E et v sont le module d'Young et le coefficient de poisson du matériau,
p est la masse volumique du matériau,

h est I'épaisseur de la plaque.
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Pour une plaque en acier d'épaisseur égale a 10 mm, la fréquence critique f; est égale a
1175 Hz.

Si ’on suppose que le carter de la boite d’inversion est composée de 6 plaques en acier
d’épaisseur 10 mm assemblées les unes avec les autres, il apparait treés intéressant de calculer,
pour chaque fréquence, la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter
(%—5)5. En effet, méme si le calcul de ce parametre ne permet pas de connaitre I’ensemble
des propriétés du champ acoustique rayonné par la boite d’inversion, il est un bon indicateur
de la puissance acoustique rayonnée par le carter de celle-ct puisque, au-dela de la fréquence
critique, cette derniére est quasi-proportionnelle a (%)5 (par souci de simplification, nous

avons choisi d’appeler abusivement { v¥ ®) )s "réponse vibratoire du carter").

Nous nous intéressons donc au transfert entre la surcharge dynamique de denture et la
moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter. Pour permettre d’analyser les
résultats présentés, nous calculons aussi les efforts dynamiques transmis au carter par les
roulements. La modélisation des roulements par des raideurs radiales, axiales et angulaires
indépendantes les unes des autres nous permet une nouvelle fois de découpler les effets li€s a

ces différents parametres.

Rappelons que nous ne retenons, comme excitation, que la raie fondamentale (associée a la
fréquence d’engrénement) des spectres de I’erreur statique de transmission sosu charge et de
la raideur d’engrénement que nous avons calculés. Pour I’ensemble des régimes de
fonctionnement, la réponse dynamique de la boite d’inversion est quasi-harmonique.
L’évolution de sa valeur efficace coincide avec 1’évolution de la valeur efficace de la raie

fondamentale associée a la raideur d’engrénement.
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1V.2 Principe de calcul

Pour une excitation et une réponse harmoniques a la pulsation ®, nous avons défini les
efforts et moments dynamiques transmis au carter par un roulement a partir de la réponse

dynamique du roulement et des raideurs de celui-ci de la fagon suivante :

- Efforts radiaux :  Fx(®) = kxx.(Ux2(®) -Ux1(0)) Fy(®) = Kyy.(Uy2(®) -Uy(®))
- Effort axial : Fz(®) = kz7.(Uz(®) -Uz(0))

- Moments : Mx(©) = Kgxex-(0x2(®) -8x1(0)) My(®) = Kopqy.(By2(0) -By1(0))

ol 2 désigne le noeud attaché a la ligne d’arbre (bague intérieure du roulement) et 1 désigne le
noeud attaché au carter (bague extérieure). Ces efforts sont calculés dans le repére local
associé a ’engrénement présenté sur la figure III.1 du chapitre 2 (p. 86). L’axe Y est orienté

selon la ligne d’action.

La moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter est égale a :
S 1 J‘ -
(V@)= 5 Js VM,w) dS
ou V2(M,m) est la vitesse quadratique moyenne en un point M du carter.
M) =+ ]
v M,0) = T vi(M, o, t) dt

Le grand intérét de la résolution des équations du mouvement par la méthode spectrale et
itérative présentée au chapitre 2 est que celle-ci permet de déterminer, avec des temps de
calcul tres courts, la réponse dynamique en tout lieu d’un systéme a grand nombre de degrés
de liberté. Son utilisation s’avere donc particulierement intéressante dans le cadre du calcul de
la réponse vibratoire du carter (1500 noeuds pour la boite d’inversion étudiée). Rappelons
que, a notre connaissance, aucune autre méthode n’a permis de calculer directement la réponse

du carter d’une transmission a I’erreur statique de transmission sous charge.

Nous calculons, pour chaque noeud du maillage éléments finis, la vitesse normale a la
surface du carter ainsi que la surface élémentaire associée a chaque noeud. Pour les noeuds
situés sur des ar€tes, nous calculons les vitesses selon les normales aux deux surfaces
considérées. Ensuite, nous estimons la vitesse quadratique moyenne de chaque noeud puis,
nous calculons la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne (VA ®))s

correspondant & I’ensemble du carter.

Si I'on introduit la mobilité quadratique moyenne du carter hp* (@) défini par Pascal

(1993), la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter s’écrit :
(V®))s =Fw) . hr¥(o)

ou F%(®) est le carré de la surcharge dynamique de denture.
hy?(w) correspond donc & la fonction de transfert entre la surcharge dynamique de denture

et la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter.

122



Pour tenir compte de la surface rayonnante, Storm (1991) introduit le facteur de son
solidien Sh?(®) :
Shr(w) =S . hr*(w)

IV.3 Résultats

La figure IV.1a présente I’évolution de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique
moyenne du carter en fonction de la fréquence d’engrénement. Nous comparons cette

évolution i celle de la surcharge dynamique de denture (figure IV.1b).
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/

1.E-08

1.E-10

0 1000 2000 3000 4000 5000(Hz)
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\/ \/ (b)

\/-/\/\/\

10

0 1000 2000 3000 4000 5000(Hz)

Figure IV.1. Evolution de la réponse vibratoire du carter { V{®) )s (a) et de la surcharge
dynamique de denture (b) avec la fréquence d’engrénement.

En de¢a de 1000 Hz, le niveau de la réponse vibratoire du carter est faible. De méme, la
fréquence de coupure d’une plaque en acier de 10 mm €tant €gale a 1175 Hz, nous pouvons

supposer que le facteur de rayonnement de la boite d’inversion entre O et 1000 Hz est faible.
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Les nuisances acoustiques de la boite d’inversion dans cette plage de fréquence sont donc
limitées.

Les figures IV.1a et IV.1b montrent que les vitesses "critiques” de rotation coincident avec

les régimes pour lesquels la réponse vibratoire du carter est maximale.

En effet, la réponse vibratoire du carter (v ®) )s présente des valeurs élevées 3 1040 et
1890 Hz. Elle atteint ses valeurs maximales (6 10° m?/s2) entre 2700 et 4100 Hz (pour un
facteur de rayonnement €gal a 1, la puissance acoustique rayonnée serait supérieure a 100 dB).
Cette plage de fréquence coincide avec celle ou la surcharge dynamique de denture est

maximale.

L’analyse des mécanismes de transfert entre la surcharge dynamique de denture et la
réponse vibratoire du carter nécessite le calcul des efforts dynamiques transmis au carter par

les quatre roulements (figures IV.2a a [V.2]).

Les efforts radiaux Fx présentent des pics d’amplification a 1040 Hz, 1880 Hz et des
niveaux €levés pour I’ensemble des régimes correspondant a une fréquence d’engrénement
comprise entre 3000 Hz et 4500 Hz. Les efforts radiaux F, présentent des pics d’amplification
a 1040 Hz et 1880 Hz. Leur valeur efficace atteint 300 N. En deca de 2000 Hz, les efforts
radiaux F, (orientés selon la ligne d’action) sont supérieurs aux efforts radiaux Fy
(perpendiculaires a la ligne d’action). Par contre, ils présentent des niveaux plus faibles au-
dela de 2000 Hz.

Les efforts axiaux F, présentent un pic d’amplification principal & 1040 Hz (ils atteignent
30N) et un niveau élevé pour ’ensemble des régimes correspondant a une fréquence
d’engrénement comprise entre 2700 et 4000 Hz. Il présente des pics d’amplification
secondaires autour de 300 Hz et de 1600 Hz. Les déplacements axiaux de l'arbre par rapport
au carter sont du méme ordre de grandeur que les déplacements radiaux. Par contre, pour
I'ensemble des régimes de fonctionnement (sauf autour de 300 Hz), les efforts dynamiques

axiaux transmis au carter sont nettement inférieurs aux efforts dynamiques radiaux car les

raideurs axiales des roulements (108 N/m) sont plus faibles que leurs raideurs radiales
(10° N/m).

Les moments My et My présentent des niveaux peu importants en deca de 2500 Hz
(inférieurs a 1 Nm), puis des niveaux plus élevés, notamment entre 2700 et 4500 Hz (jusqu’a
10 Nm).
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Figure IV.2. Evolution des valeurs efficaces des efforts dynamiques généralisés transmis au
carter par le roulement de I’arbre moteur situé sur la face d’entrée (c6té moteur).

(a) Evolution des efforts radiaux Fx ( ) et By (amaneee- ).
(b) Evolution de [’effort axial F,.
(¢) Evolution des moments M ( ) et My (====aee- ).
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Figure IV.2. Evolution des valeurs efficaces des efforts dynamiques généralisés transmis au

carter par le roulement de ’arbre moteur situé sur la face de sortie.
(d) Evolution des efforts radiaux Fy (———) et F, (

(e) Evolution de !’effort axial F,.

(f) Evolution des moments M (
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Figure IV.2. Evolution des valeurs efficaces des efforts dynamiques généralisés transmis au

carter par le roulement de ['arbre de sortie situé sur la face d’entrée.
(g) Evolution des efforts radiaux Fx ( ) et By (e=en==-- ).
(h) Evolution de !’effort axial F,.

(i) Evolution des moments M (

) et My (smermen- )
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Figure IV.2. Evolution des valeurs efficaces des efforts dynamiques généralisés transmis au

carter par le roulement de I’arbre de sortie situé sur la face de sortie.
(j) Evolution des efforts radiaux Fy ( ) et By (=m=n==n- ).
(k) Evolution de !’effort axial F,.

() Evolution des moments My (

) et My (====---- ).
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I1V.4 Analyse des résultats

1V.4.1 Modes de roulements et amplification des efforts dynamiques transmis au carter

L'analyse modale de la boite d’inversion nous a permis de définir les modes de roulements.
Ces modes présentent une énergie importante associée soit aux raideurs radiales ky, ou kyy,

soit 2 la raideur axiale k,,, soit aux raideurs angulaires kg,gx ou kgygy d'un roulement.

A partir de ’analyse de 1’évolution des efforts dynamiques transmis au carter par les
roulements, nous avons pu mettre en évidence une relation entre les régimes pour lesquels les
efforts dynamiques transmis au carter par les roulements sont maximums €t la nature du mode

excité par I’erreur statique de transmission sous charge : I’excitation d’un mode engendre une

amplification des efforts dynamiques transmis au carter par les roulements si et seulement si

ce mode est i 1a fois un mode de denture et un mode de roulement.

Quatre situations sont donc possibles. Elles sont illustrées, pour la raideur ky du roulement

de I’arbre moteur situé sur la face d’entrée, par le tableau IV.1 :

_ e mode est 2 la fois un mode de denture et un mode de roulement (exemple : le 7°™

2éme

mode),

- le mode est un mode de roulement mais pas un mode de denture (exemple : le | mode),

Oéme

- le mode est un mode de denture mais pas un mode de roulement (exemple : le 5 mode),

- le mode n’est ni un mode de denture, ni un mode de roulement.

Comme l'illustre la figure IV.2a, ’excitation des modes situés a 1420 Hz et 3440 Hz
n'engendre pas d’amplification de l'effort dynamique radial Fy transmis au carter par le
roulement considéré. Par contre, I’excitation du mode qui est a la fois mode de denture et
mode de roulement (1040 Hz) induit une amplification de l'effort dynamique Fy transmis par

ce roulement. L'amplitude de Fy est proportionnelle au facteur v (Pe-Py)-

(N) 1000

" NEA

mode” mode12 | mode 50

1 J |
0 1000 2000 3000 4000 5000(Hz)

N

Rappel de la figure IV.2a. Evolution de la valeur efficace de !'effort radial Fy transmis au
carter par le roulement de I’arbre moteur situé sur la face d’entrée (coté moteur).
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Fréquence Pe Py \/(pe.py)
mode 7 : 1040 Hz 9.6 % 4.0 % 6.2 %
mode 12 : 1420 Hz 0 % 16.4 % 0 %
mode 50 : 3440 Hz 11.3 % 0.004 % 0.2 %

Tableau IV.1.

Le tableau IV.2 présente, pour les modes qui sont a la fois mode de denture et mode de
roulement, les taux d’énergie pe et P, associés a la raideur d’engrénement et aux raideurs ky,,
Kyy» Kzz, Koxgx ou kgygy des quatre roulements. Il permet d’expliquer I’origine des
amplifications des efforts radiaux (1040 Hz, 1880 Hz, 3000 Hz et 3860 Hz), de la principale
amplification de I’effort axial (1040 Hz) et des amplifications des moments dynamiques

transmis au (2760 a 3860 Hz).

Fréquence Pe Px Py Pz Pox Pey
mode 7 : 1040 Hz 10 % 5 % 16 % 12 % 1 % -
mode 24 : 1880 Hz 9 % 3% 10 % - - -
mode 40 : 2760 Hz 3% 1 % - 2% - 8 %
mode 41 : 3000 Hz 4% 20 % - 1 % - 5%
mode 44 : 3140 Hz 8 % 3% 1 % 1 % 12 % 6 %
mode 49 : 3440 Hz 11 % 3% - 1 % 4 % 6 %
mode 52 : 3620 Hz 5% - - 1 % 1 % 12 %
mode 56 : 3860 Hz 12 % 4 % - - 1 % 4 %
mode 59 : 4070 Hz 12 % 1 % 1 % - - -

Tableau IV.2.

Les amplifications secondaires de 1’effort axial correspondent & I’excitation des modes de
déplacement axial des lignes d'arbres (290 et 360 Hz) et a I’excitation du mode & 1600 Hz.
Pour ces modes, le taux d'énergie dans les raideurs k, des roulements est important (p,=20 et
34 % d’une part et p,=10% d’autre part). Méme si le taux d’'énergie dans la raideur
d'engrenement est inférieur a 1 %, on observe une amplification de faible amplitude des

efforts axiaux transmis au carter, bien qu'on ne soit pas en présence d'une vitesse "critique".
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IV.4.2 Analyse de I’évolution de la réponse vibratoire du carter

La méthode spectrale et itérative que nous avons utilisée permet de calculer directement la
réponse vibratoire du carter. Il est aussi possible de calculer cette réponse de maniere
indirecte, en appliquant sur le carter nu les efforts internes complexes que nous avons calculés
pour chaque régime de fonctionnement. Bien que cette méthode indirecte soit moins rapide
que la méthode spectrale itérative, elle présente un certain nombre d’intéréts.

- D’abord, elle permet, dans les conditions réelles de fonctionnement, d’identifier, par des
méthodes inverses, les efforts internes s’exercant sur le carter a partir de la réponse vibratoire
du carter et de la détermination préalable des fonctions de transfert entre les efforts appliqués
aux paliers et la réponse du carter nu. Cette technique a été exploitée par Zhang (1996, 1998)
pour identifier expérimentalement les efforts appliqués a des transmissions, sachant que la
mesure de I’excitation au niveau de I’engrénement et la mesure directe des efforts aux paliers
sont tres difficiles a réaliser expérimentalement.

- Ensuite, elle permet d’analyser les contributions respectives de chaque type d’effort a la
moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter. Apres avoir vérifi€ que
I’application simultanée de tous les efforts sur le carter nu permettait de retrouver I’évolution
de la réponse vibratoire du carter, nous avons calculé les moyennes spatiales de la vitesse
quadratique moyenne du carter induites par les seuls efforts axiaux, puis par les seuls efforts

radiaux, et enfin par les seuls moments dynamiques transmis au carter par les roulements.
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Figure IV.3. Evolution de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne induite par
les seuls efforts axiaux, par les seuls efforts radiaux ou bien par les seuls moments transmis
au carter par les roulements.

Les résultats obtenus nous conduisent a faire les remarques suivantes :
- Les fréquences pour lesquelles la réponse vibratoire du carter est maximale correspondent a
celles pour lesquelles les efforts et/ou les moments dynamiques transmis au carter par les
roulements sont maximaux. Elles correspondent donc a I’excitation des modes qui sont a la

fois modes de denture et modes de roulement.
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- L’effet des efforts axiaux transmis par les roulements sur la réponse vibratoire du carter est
prépondérant entre 0 et 1100 Hz, puis négligeable au-dela de 1100 Hz. L’effet des efforts
radiaux est important entre 1000 et 2000 Hz. L’effet des moments est important entre 1000 et
2000 Hz et prépondérant entre 2000 et 5000 Hz.

- Les amplifications de la réponse vibratoire du carter sont donc induites par des
amplifications des efforts axiaux autour de 300 Hz (fréquence pour laquelle (m)s présente
un pic d’amplification de faible amplitude), par des amplifications des efforts radiaux et des
moments entre 1000 et 2000 Hz et par des amplifications des seuls moments entre 2700 et
4100 Hz.

- Les modes pour lesquels I’énergie de déformation modale est concentrée uniquement sur le

carter de la boite d’inversion ne sont pas excités en résonance.

Si on analyse la réponse vibratoire du carter face par face (figure IV.4), on constate que les
faces avant et arriere du carter (faces Z) sont celles qui présentent la vitesse quadratique
moyenne la plus élevée entre O et 500 Hz. Par contre, au-dela de 500 Hz, la contribution des
vibrations des quatre faces latérales (faces X et Y) n’est pas négligeable. Comme leur surface
totale de rayonnement (0.234 m?) est du méme ordre de grandeur que celle des faces avant et
arricre (0.252 m?), une estimation de la puissance acoustique rayonnée par la transmission
étudiée a partir des seules réponses vibratoires des faces avant et arriére conduiraient & des
résultats erronés.
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Figure IV.4. Evolution de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne des 2 faces
du carter normales a X, des 2 faces normales a Y et des 2 faces normales a Z en fonction de la
fréquence d’engrénement.
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Ces résultats sont confirmés par les figures IV.5. Celles-ci présentent quelques exemples de
répartition spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter. Les niveaux maximums
atteints par la vitesse quadratique moyenne sont respectivement égaux a 71 dB (500 Hz),
92 dB (1500 Hz), 91dB (2000 Hz) et 96dB (2500 Hz) pour les fréquences qui ne
correspondent pas 2 I’excitation de modes de denture. Ils sont égaux a 99 dB (1050 Hz et
1900 Hz), 108 dB (3000 Hz) et 110 dB (3500 Hz) pour les régimes qui correspondent a

I’excitation de modes de denture.

la vitesse quadratique moyenne du carter est exprimée en dB a partir de la formule
suivante : v ®) (en dB) = 10.log ( vV ®) /v?er)

avec V2= 2.5 107" m2/s? (Storm 1991).

Nous avons choisi de garder la méme échelle pour I’ensemble des résultats présentés.

o

1050 Hz
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2000 Hz
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Figure IV.5. Répartition spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter.
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V- Influence du type de roulements et de I’architecture du carter
sur la réponse vibratoire du carter de la boite d’inversion

V.1 Introduction

Nous avons vu que la puissance acoustique rayonnée par le carter d’une transmission et
induite par la surcharge dynamique de denture était égale a :

Wac(®) =pg.¢y.Orad(@) .S . (vA®) )s (D
avec S . (v{®))s =S .F¥w) . hi2(w) )

ou F?(w) est la valeur quadratique de la surcharge dynamique de denture,

hr?*(®) est la mobilité quadratique moyenne du carter.

Pour réduire les nuisances acoustiques d’une transmission, il faut donc adopter des régles
de construction qui permettent de :
(1) diminuer la valeur quadratique de la surcharge dynamique de denture F(),
(2) diminuer la mobilité quadratique moyenne du carter ht?(®) et/ou la surface vibrante S
(c’est a dire le facteur de son solidien S.ht3(w)),
(3) diminuer le facteur de rayonnement Gpyg(®).

La solution (3) consiste a modifier une caractéristique purement acoustique de la
transmission. Nous limitons notre étude au comportement vibratoire des transmissions et
cherchons, a travers les deux autres solutions, a diminuer la moyenne spatiale de la vitesse

quadratique moyenne du carter de la boite d’inversion.

Il peut exister des interactions fortes entre F2(w) et S.hy*(®) si bien qu’il faut vérifier
qu’une solution permettant de diminuer I'un de ces paramétres ne conduit pas i une

augmentation de 1’ autre.

Pour analyser I’effet du type des roulements et de I’architecture du carter sur les nuisances
vibroacoustiques de la boite d’inversion, nous nous appuyons sur des comparaisons de
résultats obtenus pour différentes configurations de la boite d’inversion. En plus de
I’évolution de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter <W>s, nous
calculons, pour chaque configuration, ’indice de modification de la réponse vibratoire du
carter Ly: entre 100 et 5000 Hz, en bandes larges tiers d’octave (définies par les normes
ISO 266, NF S30-002 et NF C97-010) :

L@ =10.log [ ((0))/ (@))% ] @By @)

ot (V(®))o est la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne d’une solution de

référence et ( v ) ) celle correspondant a la nouvelle configuration.

A partir de la relation (2), nous pouvons décomposer Ly:(®) de la fagon suivante :
L(®) = Lp(®) + Lyr(®) 4)
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avee  Lp@)=10.log| Fx@) / F@) ] en@B) (5
et Lyp(@) =10.log[ he2@) / hr@) ] en@B)  (6)

- F(w) et Fo(®) sont les valeurs quadratiques des surcharges dynamiques de denture
correspondant 4 la nouvelle configuration et a la configuration de référence,
- hr?(®) et hye*(®) sont les mobilités quadratiques moyennes correspondant a la nouvelle

configuration et & la configuration de référence.

Nous appelons Lg() I'indice de modification de la valeur quadratique de la surcharge

dynamique de denture et Lyr=(®) I'indice de modification de la mobilité quadratique moyenne.
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V.2 Influence des raideurs des roulements
V.2.1 Raideurs angulaires

Les figures V.1a et b montrent respectivement les évolutions de la moyenne spatiale de la
vitesse quadratique moyenne du carter et de la surcharge dynamique de denture pour
différentes valeurs de raideurs angulalres Ces valeurs peuvent correspondre i celles de
roulements a billes a contact obhques (10 Nm/rad) ou de roulements a rouleaux coniques

plus ou moins préchargés (10° & 10 Nm/rad).

Les simulations numériques que nous avons effectuées montrent que I’influence des

raideurs angulaires des roulements sur la réponse vibratoire du carter est différente selon la

plage de fréquence considérée. Elle dépend de la nature des efforts qui contribuent de facon

majoritaire a la réponse vibratoire du carter.

lorsque les raideurs angulaires sont égales a 10' Nm/rad, les moments transmis au carter
par les roulements sont trés faibles et leur contribution a la réponse vibratoire du carter est
négligeable. Celle-ci est gouvernée par les efforts axiaux transmis par les roulements entre 0
et 1000 Hz et par les efforts radiaux au-dela de 1000 Hz.

Entre O et 2500 Hz, I’augmentation des raideurs angulaires des roulements ne modifie pas
I’évolution de la surcharge dynamique de denture, mais elle induit une légére diminution des
efforts axiaux et radiaux transmis par les roulements et, par conséquent, de la réponse

vibratoire du carter.

Entre 2500 et 5000 Hz, les moments sont de I’ordre de 1 Nm pour des raldeurs angulaires
égales a 10 Nm/rad ( contre 0.1 Nm pour des raideurs angulaires égales 2 10 Nm/rad) et leur
contribution reste modeste. Par contre, pour des raideurs angulaires égales 10 Nm/rad, les
moments transmis au carter par les roulements sont élevés (de l'ordre de 10 Nm) et leur
contribution a la réponse vibratoire du carter devient majoritaire. Bien que la surcharge
dynamique de denture présente des valeurs maximales d'amplitudes moins importantes que
pour des raideurs angulaires égales & 10° Nm/rad, la réponse vibratoire du carter { V@) )s a

sensiblement augmenté.

La figure V.2 présente les indices de modification Ly(®), Ly(®) et Lyr(®) obtenus en
remplagant les roulements ayant des raideurs angulaires égales 2 10° Nm/rad (solution de
référence) par des roulements ayant des raideurs angulaires égales 2 10° Nm/rad et
10* Nm/rad. 1 existe une grande similitude entre les évolutions de Ly(®) et de Lyr(®). La

N

valeur maximale de Lp(®w) (+3dB a 4000 Hz) traduit localement I’effet des raideurs
angulaires des roulements sur les modes de denture et les vitesses "critiques” de rotation.
Néanmoins, la modification de la surcharge dynamique de denture qui en résulte a un effet
négligeable sur la réponse vibratoire du carter devant celui de la modification de la mobilité

quadratique moyenne du carter.
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L..(®) est faible entre 0 et 2000 Hz. Par contre, L..(®) varie de -5 & -16 dB au-dela de
2000 Hz lorsqu’on introduit des raideurs angulaires de 10° Nm/rad. Cette atténuation est
encore plus significative (-7 -20dB) lorsqu’on introduit des raideurs angulaires de
10* Nm/rad, car la contribution des moments transmis par les roulements, qui était majoritaire,
devient alors négligeable.
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Figure V.1. Evolution de la réponse vibratoire du carter (v ®) )s (a) et de la surcharge
déynamique de denture (b) avec la fréquerjlce d’engreénement.
Kang=10 Nm/rad (trait continu gras); Kang=10 Nm/rad (trait continu fin);
Kang=10" Nm/rad ().
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Comparaison entre des raideurs angulaires Comparaison entre des raideurs angulaires

de 10° et 10° Nm/rad de 10* et 10° Nm/rad

(dB) (a) (dB) (a)
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-20 -20
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Figure V.2. Evolution des indices de modification avec la fréquence d’engrénement.
(a) Réponse vibratoire du carter Ly (o).
(b) Valeur quadratique de la surcharge dynamique de denture Li:(w).
(¢) Mobilité quadratique moyenne du carter Ly(®).

V.2.2 Raideurs radiales

Nous avons calculé les évolutions de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique

moyenne du carter (figures V.3a et V.4a) et de la surcharge dynamique de denture
9 8

(figures V.3b et V.4b) pour des raideurs radiales des roulements égales 2 10 N/m et 10 N/m.

4 5
Les résultats présentés correspondent a des raideurs angulaires de 10 Nm/rad et 10" Nm/rad.
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Figure V.3. Evolution de la réponse vibratoire du carter { V{®) )s (@) et de la surcharge

dynamique de dentgure (b) pour des raideurs angulaires de 1 0' Nm/rad.
8
Krad=]0 N/m (——), Krad=]0 N/m( -------- )

La modification des raideurs radiales des roulements induit un glissement fréquentiel de
certaines vitesses "critiques” de rotation. Les modes de denture & 1030 Hz et 1880 Hz
disparaissent tandis qu’apparait un nouveau mode 2 1590 Hz. L’excitation en résonance de ce
mode induit des amplifications de la surcharge dynamique de denture, des efforts radiaux

transmis par les roulements et de la réponse vibratoire du carter.

En dehors de ce régime particulier, I’influence des raideurs radiales des roulements sur la

réponse vibratoire du carter dépend de la plage de fréquence considérée et de la nature des

efforts qui contribuent de facon majoritaire 2 la réponse vibratoire du carter.

Au deld de 1000Hz, lorsque les raideurs angulaires des roulements sont faibles
(104 Nm/rad), la contribution des efforts axiaux et des moments transmis par les roulements a
la réponse vibratoire du carter est minime devant celle des efforts radiaux. L’influence des
raideurs radiales sur la réponse vibratoire du carter est donc significative. Le niveau des

efforts radiaux transmis au carter par les roulements pour des raideurs radiales égales a
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10° N/m est beaucoup plus faible que pour des raideurs radiales égales & 10° N/m et, par

conséquent, la réponse vibratoire du carter a sensiblement diminué (figure V.3a).

L'influence des raideurs radiales des roulements est beaucoup moins sensible lorsque les
raideurs angulaires des roulements sont grandes (10° Nm/rad). En effet, la contribution des
moments transmis par les roulements & la réponse vibratoire du carter n’est plus négligeable et
la diminution des efforts radiaux transmis au carter a une incidence moindre (figure V.4a).

(m?/s?)
1.E- 04

1.E- 05 —
1.E- 06 PAVH /\’\
1.E- 07 / puy \\/ (a)

LE-08 |— st
kA

1.E- 09 / L
.LE-10 Y
0 1000 2000 3000 4000 5000 (Hz)
(N)
10000
1000
100 /’ /\\/ (b)
10 / oo
1
0 1000 2000 3000 4000 5000(Hz)

Figure V.4. Evolution de la réponse vibratoire du carter (v{®) )s (a) et de la surcharge

dynamique de denture (b) pour des raideurs angulaires de 1 0 Nm/rad.
8
Krad=10" Nim (————); Kpqq=10 N/m (-------- ).
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Comparaison entre des raideurs radiales de 10° et 10° N/m
Raideurs angulaires de 10° Nmy/rad

Raideurs angulaires de 10" Nm/rad
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Figure V.5. Evolution des indices de modification avec la fréquence d’engrénement.
(a) Réponse vibratoire du carter Ly ().
(b) Valeur quadratique de la surcharge dynamique de denture Lip:(®).
(¢) Mobilité quadratique moyenne du carter Lyr(®).

La figure V.5 présente les évolutions des indices Ly(®), Lp(®) et Ly(®) obtenus en
remplagant les roulements ayant des raideurs radiales égales a 10° N/m (solution de référence)

par des roulements ayant des raideurs radiales €gales a 10® N/m.

Les valeurs obtenues pour Lm(w) (-16 dB a 1000 Hz, +16dB a 1590 Hz et -6dB a
2000 Hz) illustrent I’influence des raideurs radiales des roulements sur certaines vitesses

"critiques" de rotation.

Les modifications de la réponse vibratoire du carter entre O et 500 Hz sont peu
significatives car la réponse vibratoire du carter et son facteur de rayonnement sont faibles
dans cette plage de fréquence (elles sont induites par les modifications de I’évolution de la

surcharge dynamique de denture).
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Pour des raideurs angulaires faibles, la diminution des raideurs radiales des roulements
atténue sensiblement la mobilité quadratique moyenne du carter, notamment au-deld de
1000 Hz. La réponse vibratoire du carter diminue donc sensiblement, sauf pour le régime
correspondant a I’excitation du nouveau mode de denture. Par contre, pour des raideurs
angulaires fortes, les efforts radiaux ne contribuent que partiellement a la réponse vibratoire
du carter et les effets d’'une modification des raideurs radiales sur la réponse vibratoire du

carter sont tantdt positifs, tantdt négatifs, selon la fréquence considérée.

V.2.3 Raideurs axiales

Nous avons calculé I'évolution de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne
du carter (V@) s pour des raideurs axiales des roulements égales a 5. 107 N/m, 1.108 N/m et
5. 108 N/m (figure V.6). Les raideurs radiales et les raideurs angulaires étaient égales 2
10" N/m et 10° Nmv/rad.

(m?s?)
1.E-04

1.E- 08

1.E-10

0 1000 2000 3000 4000 5000(Hz)

Figure V.6. Evolution de la réponse vibratoire du carter {v{ ®) )s pour des raideurs radiales

des roulements de 10° N/m et des raideurs angulaires de 1 0’ Nm/rad Kg=5.1 0" N/m (trait
8 7
continu gras),Kax=1.10 N/m (trait continu fin); Kg=5.10 N/m (--------- ).

L'influence des raideurs axiales des roulements sur la vitesse gquadratique movenne du

carter est moins importante gue |'influence des raideurs angulaires et des raideurs radiales des

roulements. En effet, les efforts axiaux transmis au carter ne contribuent de fagon majoritaire
a la réponse vibratoire du carter que dans une plage de fréquences limitée (0 & 1000 Hz). Cette
plage correspond a ’excitation des modes de déplacements axiaux des lignes d'arbres, modes
pour lesquels le carter se déforme. La modification des raideurs axiales des roulements induit
une augmentation des fréquences de ces modes, des efforts axiaux et de la réponse vibratoire

du carter. Au-dela de 1000 Hz, il faut augmenter sensiblement les raideurs axiales des
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roulements (5.108 N/m) pour que les efforts axiaux participent de fagon significative a la

réponse vibratoire du carter.

V.2.4 Effet du couplage entre les différents termes de raideur des roulements

Nous avons jusqu’ici supposé que les matrices de raideurs des roulements étaient
diagonales. Cette hypothése souvent retenue permet de définir des efforts axiaux et radiaux et
des moments transmis au carter par les roulements. Gréace a cette simplification, nous avons
pu découpler et analyser séparément les effets induits par la modification des raideurs radiales,
axiales ou angulaires des roulements, et proposer des solutions pour réduire le transfert entre
’excitation et la réponse vibratoire du carter.

Toutefois, pour calculer de fagon plus précise la réponse vibratoire d’une transmission, il
est nécessaire de décrire les raideurs des roulements réels a partir d’'une modélisation plus
complexe. Si I’on suppose que les bagues intérieure et extérieure d’un roulement sont rigides,
la raideur de celui-ci peut étre décrite par une matrice qui couple 5 degrés de liberté de la
bague intérieure & 5 degrés de liberté de la bague extérieure. A priori, aucun terme de cette
matrice n’est nul. Néanmoins, les ordres de grandeur de certaines raideurs nous conduisent a
négliger certains types de couplage. Il apparait notamment que, lorsqu’on applique une
précharge purement axiale sur un roulement a rouleaux coniques, les termes extra-diagonaux
dominants sont les termes qui couplent les déplacements radiaux et angulaires de la bague
extérieure par rapport 2 la bague intérieure. Le signe de ces termes dépend du sens de

I’inclinaison des rouleaux par rapport a I’axe Z.

y
X y z O« 0, | g
X 10° 0 0 0 +10’ W
y o 100 o0 00 0 %F
Kl= z 0 o 10° 0 0 RN
0, 0 100 0 10° 0 o
e, | x10 0 0 0 10° VY

Tableau V.1. Caractéristiques d’un roulement a rouleaux coniques.

Nous avons donc introduit la matrice de raideur présentée dans le tableau V.1. Nous avons
calculé les évolutions de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter
(v ®))s (figure V.7a) et de la surcharge dynamique de denture (figure V.7b) et nous avons
comparé les résultats obtenus avec ceux correspondant & une matrice diagonale (les ordres de
grandeur des termes de raideur correspondent a ceux qui seront calculés et introduits dans la

derniére partie de ce chapitre).
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La prise en compte des termes extra-diagonaux des matrices de raideur des roulements
induit un glissement fréquentiel de certaines vitesses "critiques” de rotation. D’autre part, elle
induit une augmentation des efforts radiaux et des moments transmis au carter par les

roulements et, par conséquent, de la réponse vibratoire du carter.

Le calcul de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique movenne du carter nécessite

donc non seulement l’estimation précise des raideurs radiales, axiales et angulaires des

roulements, mais aussi la prise en compte des termes de couplage entre les déplacements

radiaux et angulaires de la bague intérieure par rapport 2 la bague extérieure.
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Figure V.7. Evolution de la réponse vibratoire du carter (v{®) )s (a) et de la surcharge
dynamique de denture (b).
Matrices de raideur des roulements compléte (———) ou diagonale (-------- ).
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V.3 Influence de Parchitecture du carter

Pour réduire la mobilité quadratique du carter d’une transmission, on peut envisager de
modifier son architecture. Nous avons donc comparé les réponses dynamiques de la boite
d’inversion associées 2 différentes configurations du carter. Les modifications introduites
s’inspirent des différentes solutions proposées par les auteurs qui ont étudié le transfert entre
des efforts excitateurs extérieurs introduits au niveau des roulements et la réponse
vibroacoustique des carters nus. Ces solutions consistent a :

- modifier les conditions limites du carter,
- augmenter localement la masse du carter,

- augmenter localement la raideur du carter.

Dans tous les cas, nous adaptons I’épaisseur du carter pour maintenir la masse de la boite

d’inversion constante.

V.3.1 Modification des conditions limites du carter

Pour évaluer I’influence des conditions limites du carter sur sa réponse vibratoire, nous
comparons les résultats obtenus avec un carter dont la face inférieure est encastrée avec ceux
correspondant 2 la configuration initiale (le carter est encastré au niveau de 16 noeuds situés
aux quatre coins de la face avant). Les raideurs axiales et radiales et angulaires des roulements

sont égales respectivement a 10 N/m, 10° N/m et 10° Nm/rad.
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Figure V.8. Conditions limites du carter. Configuration initiale et nouvelle configuration.
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La boite d’inversion possede moins de modes propres entre 0 et 5000 Hz (70 contre 80)
lorsque sa face inférieure est encastrée en raison de la disparition des modes associée aux
déformations de cette face (figure V.9). Il apparait des nouveaux modes de basculement du
carter (890 Hz et 1170 Hz).
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Figure V.9. Influence des conditions limites sur les fréquences propres de la boite d’inversion.
Configuration initiale (a) et nouvelle configuration (b).

Pour comparer les évolutions des réponses vibratoires de la boite d’inversion
correspondant aux deux configurations, nous calculons ces réponses en bandes fines et nous
exprimons les indices de modification Ly:(®) (moyenne spatiale de la vitesse quadratique
moyenne du carter), L(®w) (valeur quadratique de la surcharge dynamique de denture) et
Lur=(®) (mobilité quadratique moyenne du carter) obtenus en comparant la configuration
initiale (solution de référence) et la boite d’inversion ayant la face inférieure du carter
encastrée. La figure V.10 présente les résultats obtenus en dB et en bandes larges tiers
d’octave entre 100 et 5000 Hz.

Les conditions limites affectent peu les modes de denture. Comme le montre la
figure V.10b, I’évolution de la surcharge dynamique de denture avec la fréquence
d’engrénement a peu changé par rapport a la boite d’inversion de référence. Les modifications
de la réponse vibratoire du carter (figure V.10a) ont donc pour principales origines les
modifications de la mobilité quadratique moyenne du carter (figure V.10c). La modification
des conditions limites ne permet pas d’atténuer cette réponse sur une gamme de fréquences
importante. Bien que, a I’exception des premiers modes correspondant 3 une déformation de
I’environnement, les conditions limites affectent les modes propres de la boite d’inversion, les
variations de Ly:(w) restent limitées (-3 & +3 dB). Méme pour une transmission fonctionnant a
vitesse constante, I’erreur statique de transmission présente un spectre large bande et

I’atténuation éventuelle d’une raie risque d’étre compensée par I’augmentation d’une autre.
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Figure V.10. Evolution des indices de modification avec la fréquence d’engrénement.
(a) Réponse vibratoire du carter Ly(®).
(b) Valeur quadratique de la surcharge dynamique de denture Ly().
(¢) Mobilité quadratique moyenne du carter Lyt ®).

V.3.2 Augmentation locale de la masse du carter

Dans un premier temps, nous avons modifié la hauteur des boitiers de roulements (75 mm
contre 32 mm précédemment). Ces boitiers restent symétriques par rapport a la face du carter
qui les supportent. Comme le modéle de référence, le modele de la boite d’inversion possede
1680 éléments, 2070 noeuds et 11100 degrés de liberté. Ensuite, nous avons introduit une
partie massive d’une hauteur de 39 mm qui permet de solidariser les boitiers de roulements et
qui est symétrique par rapport aux faces avant et arriere du carter. Le modele de la boite

d’inversion posséde alors 1820 éléments, 2100 noeuds et 11200 degrés de liberté.

[ 17

N1 1]

i i

T

N 6 (0 S IO N

N Y Y 0 Y

N S O A O R

|
“——---r"’L7

LT

Figure V.11. Maillage des carters correspondant aux nouvelles configurations.
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Pour maintenir la masse de la boite d’inversion constante, I’épaisseur du carter est de 8 mm
dans les deux cas de figures (contre 10 mm précédemment). Les boitiers et la partie massive
représentent 30 % de la masse totale du carter. La face inférieure du carter est encastrée, la
solution de référence correspondant a la boite d’inversion initiale lorsque sa face inférieure est

encastrée.

a) lere solution : augmenter la hauteur des boitiers de roulements

L’idée d’augmenter la hauteur des boitiers de roulements s’appuie sur ’étude du transfert
entre un effort extérieur appliqué au niveau des roulements et la réponse vibratoire du carter
nu. Des boitiers plus hauts permettent alors d’augmenter I’'impédance d’entrée du carter.
Ducret (1997, 1998) a par exemple constaté, a partir de 1’analyse modale d’une plaque
¢lastique encastrée munie de deux boitiers de grande taille, qu’il existait une bande de
fréquence de largeur importante séparant les modes de déplacement des boitiers des modes
locaux de plaque pour lesquels les boitiers de roulements sont immobiles (la largeur de cette

bande dépend de la hauteur des boitiers).

L’analyse des modes propres du carter nu de la boite d’inversion modifiée (figure V.12a)
ne permet pas de mettre en évidence I’existence d’une bande de fréquence "vide" en raison de
la présence des modes propres des faces latérales du carter. Le couplage entre les différentes
faces €lastiques du carter conduit, pour ces modes propres, a la déformation des faces avant et
arriere du carter nu. Toutefois, la présence de boitiers de roulements de grande taille découpe
bien la distribution des fréquences propres en deux groupes de modes distincts. Le premier
groupe correspond aux modes gouvernés par le déplacement des boitiers. Le deuxi¢me groupe
contient des modes locaux de plaque. Au-deld de 1500 Hz, les boitiers de roulements
constituent des noeuds de vibration pour I’ensemble des modes propres de la structure. Le
transfert entre un effort extérieur appliqué au niveau des roulements et la réponse vibratoire du
carter nu modifi€ est donc plus faible que pour le carter nu de la boite d’inversion de
référence.

Comme I’illustre la figure V.12b, la boite d’inversion modifiée posséde plus de modes que
la boite de référence en raison de la diminution de I’épaisseur du carter (85 modes propres
entre 0 et 5000 Hz contre 70 modes). L’augmentation de la hauteur des boitiers affecte peu les
modes de denture. Comme le montre la figure V.13b, I’évolution de la surcharge dynamique
de denture avec la fréquence d’engrénement a peu changé par rapport 4 la boite d’inversion de
référence. Les modifications de la réponse vibratoire du carter (figure V.13a) ont donc pour
principales origines les modifications de la mobilité quadratique moyenne du carter
(figure V.13c). Malheureusement, les conclusions issues de I’analyse modale du carter nu ne
sont pas transposables a la boite d’inversion compléte. Le couplage entre la flexion des arbres
et les déformations du carter entrainent un déplacement angulaire des boitiers de roulements

sur toute la plage de fréquence étudiée (0-5000 Hz). L’augmentation de la hauteur des boitiers
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ne permet donc pas d’immobiliser ceux-ci au-dela des premieres fréquences propres de la
boite d’inversion. Comme le montre la figure V.13c, elle ne permet pas de diminuer

sensiblement la mobilité quadratique moyenne du carter a haute fréquence.

D’autre part, les modes de déplacement axial des lignes d’arbre étant gouvernés par les
raideurs axiales des roulements (inchangées) et du carter, la diminution de I’épaisseur du
carter entraine une diminution de leur fréquence de 290 a 240 Hz (déplacements dans le méme
sens) et de 360 a 330 Hz (déplacements en sens opposé) et une augmentation de la mobilité

quadratique moyenne du carter entre 100 et 300 Hz.

0 1000 2000 3000 4000 5000 (Hz)
AL O LA A

0 1000 2000 3000 4000 5060 (Hz)
LTI EAER

0 lOlOO 2000 30I00 40,00 5000 (Hz)

Figure V.12. Fréquences propres de la boite d’inversion.

(a) Carter nu (équipé de boitiers de roulements hauts).

(b) Boite d’inversion équipée de boitiers de roulements hauts.
(¢) Boite d’inversion équipée de roulements "solidaires".

b) 2éme solution : solidariser les boitiers de roulements

L’idée de solidariser les boitiers de roulements est issue encore une fois de ’analyse du
transfert entre un effort extérieur et la réponse vibratoire du carter nu. Cette modification
permet de supprimer un certain nombre de modes de déplacement des boitiers qui gouvernent
la réponse vibratoire du carter nu 2 basse fréquence. Elle permet aussi de rendre la partie

centrale du carter nu immobile a haute fréquence.

La disparition d’un certain nombre de modes des faces avant et arriere du carter est
compensée par ’augmentation du nombre de modes des faces latérales induit par la
diminution de I'épaisseur du carter. La boite d’inversion posséde 75 modes entre O et

5000 Hz. De plus, Les résultats présentés sur la figure V.13 montrent que les conclusions
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issues de I’analyse de la réponse vibratoire du carter nu ne s’appliquent pas 2 la boite
d’inversion complete. Si I’évolution de la surcharge dynamique de denture avec la fréquence
d’engreénement a peu changé (figure V.13e), I'augmentation de la mobilité quadratique

moyenne du carter induit une augmentation de sa réponse vibratoire sur I’ensemble de la plage

de fréquence étudiée (figures V.13d et f).

Boitiers de roulements hauts

Boitiers de roulements solidaires
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Figure V.13. Evolution des indices de modification avec la fréquence d’engrénement.
(a) et (d) Réponse vibratoire du carter Ly(m).
(b) et (e) Valeur quadratique de la surcharge dynamique de denture Lp(®).
(c) et (f) Mobilité quadratique moyenne du carter Lyy(®).

En définitive, I’augmentation locale de la masse du carter de la boite d’inversion a un

impact plutdt négatif sur sa réponse vibratoire, alors que 1’analyse du transfert entre un effort

extérieur et la réponse vibratoire du carter nu laissait espérer une diminution significative de

celle-ci a haute fréquence.
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V.3.3 Augmentation locale de la raideur du carter

Dans un premier temps, nous avons introduit un carter de forme "ovale” dans le but de
raidir ses faces latérales. Le modele de la boite d’inversion posséde 1420 éléments,
1800 noeuds et 10300 degrés de liberté. Dans un deuxiéme temps, nous avons introduit une
nervure située dans le plan des roulements et a I’extérieur du carter. Sa hauteur correspond
donc 2 la moitié de celle des boitiers de roulements (16 mm contre 32 mm). Son épaisseur est
de 40 mm. Le modele de la boite d’inversion posséde alors 1800 éléments, 2230 noeuds et
12150 degrés de liberté.

Pour maintenir la masse de la boite d’inversion constante, I’épaisseur du carter est de
12 mm dans la premiére configuration. Les boitiers de roulements représentent 12 % de la
masse totale du carter. Dans la deuxiéme configuration, 1’épaisseur du carter est de 9 mm. La
masse des boitiers de roulements et de la nervure représentent 22 % de la masse totale du

carter.
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Figure V.14. Maillage des carters correspondant aux nouvelles configurations.

a) 1ére solution : introduire un carter de forme ovale

Les faces latérales du carter participant de fagon non négligeable a la moyenne spatiale de
la vitesse quadratique moyenne du carter, il semble intéressant de modifier la forme du carter
pour augmenter la raideur de ces faces. L’introduction d’une forme ovale et I’augmentation de
Iépaisseur du carter qui en résulte permet de diminuer sensiblement le nombre de modes de la
boite d’inversion (58 modes propres entre 0 et 5000 Hz contre 70 modes pour la boite de
référence). Mais il affecte peu les modes de denture. La figure V.16b montre que I’évolution

de la surcharge dynamique de denture avec la fréquence d’engrénement a peu changé.

Les fréquences des modes de déplacements axiaux des lignes d’arbres ont augmente (de
390 2 320 Hz et de 360 a 410 Hz) en raison de I’augmentation de I’épaisseur du carter. Ceci
conduit donc 4 une diminution de la mobilité quadratique moyenne et de la réponse vibratoire
du carter entre 100 et 400 Hz. Au-dela de 400 Hz, bien que le nombre de modes propres de la
boite d’inversion soit moins grand, la modification de la forme du carter ne permet pas de
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diminuer la mobilité€ quadratique moyenne et la réponse vibratoire du carter (figures V.16a et

ML

0 1000 2000 3000 4000 5000 (Hz)
0 1000 2000 3000 4000 5000 (Hz)

Figure V.15. Fréquences propres de la boite d’inversion.
(a) Carter ovale.
(b) Nervure dans le plan des roulements.

b) 2éme solution : introduire d’une nervure dans le plan des roulements

L’idée d’introduire une nervure dans le plan des roulements est associée au fait que
I'ensemble des efforts internes qui sont induits par le processus d’engrénement et qui excitent
le carter sont localisés dans ce plan. Tout comme la boite d’inversion de référence, la boite
d’inversion modifiée posseéde 75 modes propres entre O et 5000 Hz. Par contre, sa réponse

vibratoire a considérablement évolué.

La modification de I’architecture du carter se traduit par la disparition des vitesses
"critiques” a4 1040 Hz et 1880 Hz et par I’apparition d’une nouvelle vitesse "critique" 2
1620 Hz et d’une vitesse "critique” secondaire a 630 Hz. Ces résultats illustrent I’influence
des propriétés élastiques du carter sur les modes de denture. La figure V.16e montre que

I’évolution de la surcharge dynamique de denture est trés affectée entre 500 et 2000 Hz.

Comme I’augmentation de 1’épaisseur du carter, I’introduction d’une nervure augmente la
raideur axiale du carter. Les fréquences des modes de déplacement axial des lignes d’arbres
ont donc augmenté de 290 a 300 Hz (déplacements dans le méme sens) et de 360 Hz 4 420 Hz
(déplacements en sens opposé). Comme I'illustre la figure V.16f, la mobilité quadratique

moyenne du carter entre 100 et 400 Hz a donc diminué.

D’autre part, pour I’ensemble des modes propres situés au-dela de 2000 Hz, la partie
nervurée se déforme beaucoup moins que le reste du carter. Les déformations du carter
correspondent alors a des modes locaux de plaque. La nervure modifie donc considérablement
la mobilité quadratique moyenne du carter. L’atténuation de celle~ci atteint -2.5 dB en
moyenne entre 200 et 700 Hz et -8.5 dB en moyenne entre 900 et 5000 Hz.
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En définitive, I’introduction d’une nervure dans le plan des roulements est une solution tres
intéressante pour diminuer la réponse vibratoire du carter de la boite d’inversion sur la quasi-
totalité de la plage de fréquence étudiée. L’augmentation de la valeur quadratique de la
surcharge dynamique de denture associée aux nouvelles vitesses “critiques” de
fonctionnement (630 Hz et 1620 Hz) est compensée par [’atténuation de la mobilité
quadratique moyenne du carter a ces fréquences. La réponse vibratoire du carter n’augmente
que de +4 dB et +3 dB pour ces régimes de fonctionnement particuliers. Par contre, elle
diminue de -2.5 dB en moyenne entre 100 et 900 Hz et de -10 dB en moyenne entre 900 et
5000 Hz.

Carter de forme ovale Nervure dans le plan des roulements
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Figure V.16. Evolution des indices de modification avec la fréquence d’engrénement.
(a) et (d) Réponse vibratoire du carter Ly(m).
(b) et (e) Valeur quadratique de la surcharge dynamique de denture Lp:(®).
(¢) et () Mobilité quadratique moyenne du carter Lyr(®).
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V.4 Synthése des résultats

Les simulations numériques que nous avons effectuées nous ont permis de mettre en

évidence les points suivants.

1) Une modification des raideurs des roulements et de 1’architecture du carter peut conduire
a une modification sensible de la réponse vibratoire du carter. En effet, elle peut engendrer un
glissement des vitesses "critiques” et affecter les évolutions de la surcharge dynamique de
denture. De plus, elle induit une modification sensible de la mobilité quadratique moyenne du

carter.

2) Outre la modélisation du carter, la prédiction correcte de la moyenne spatiale de la
vitesse quadratique moyenne du carter d’une transmission par engrenages nécessite une
estimation précise des raideurs des roulements, y compris les termes de couplage entre les

déplacements radiaux et angulaires de la bague intérieure par rapport a la bague extérieure.

3) Seul un calcul couplé des réponses vibratoires des lignes d’arbres et du carter permet
d’analyser correctement les conséquences d’une modification de I’architecture de la boite

d’inversion.

4) L’influence des raideurs des roulements sur la moyenne spatiale de la vitesse
quadratique moyenne du carter dépend de la plage de fréquence considérée et de la nature des
efforts qui contribuent de fagon majoritaire a la réponse vibratoire du carter. Pour la boite
d’inversion étudiée, la réponse vibratoire du carter est induite par les efforts axiaux transmis
par les roulements entre O et 1000 Hz et par les moments et les efforts radiaux au-dela de
1000 Hz. La diminution des raideurs angulaires permet d’atténuer sensiblement cette réponse
dans la plage de fréquence ot celle-ci est induite par les moments (-10 dB en moyenne entre
2500 et 5000 Hz, plage de fréquence qui correspond aux niveaux les plus élevés de la réponse
vibratoire du carter). De méme, la diminution des raideurs radiales permet (pour des raideurs
angulaires faibles) d’atténuer la réponse vibratoire du carter dans la plage de fréquence ol
celle-ci est induite par les efforts radiaux (-10 dB en moyenne entre 1000 et 5000 Hz). Cette
atténuation s’ajoute a celle obtenue précédemment.

La nature, les dimensions, le type de montage et la raideur des roulements dépendent d’un
grand nombre de parametres de fonctionnement (vitesse, charge appliquée, température,
environnement...). Dans les transmissions par engrenages, on rencontre le plus souvent des
roulements a rouleaux coniques préchargés qui permettent d’encaisser les charges axiales
induites par 1’angle d’hélice. La diminution des précharges ou I’utilisation de roulements 2
billes & contact obliques permettrait, en diminuant les raideurs radiales et les raideurs
angulaires des roulements, de limiter le transfert entre la surcharge dynamique de denture et la
moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter, méme si ces solutions n’ont
d’effets que dans une gamme de fréquence limitée et méme si les roulements a rouleaux
coniques fortement préchargés sont, en tant que sources acoustiques, les plus silencieux
(Opitz 1969).
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5) Parmi I’ensemble des configurations de carter que nous avons testé, I’introduction d’une
nervure dans le plan des roulements constitue la meilleure solution pour diminuer de maniére
significative la réponse vibratoire du carter de la boite d’inversion sur la quasi-totalité de la

plage de fréquence étudiée.

La figure V.17 montre les effets cumulés de I’introduction d’une nervure dans le plan des
roulements et de la modification des raideurs angulaires des roulements (de 10° a
10° Nm/rad). Au-dela de 800 Hz I’atténuation de la réponse vibratoire du carter atteint jusqu’a
28 dB alors que le niveau de la surcharge dynamique de denture a légérement augmenté.
(m?/s?)
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Figure V.17a. Evolution de la réponse vibratoire du carter avec la fréquence d’engrénement.
Carter standard et raideurs angulaires de 1 0° Nm/rad (-------- ).
Carter avec nervure et raideurs angulaires de | 0’ Nm/rad (

).
(dB)
10

5
—
0 [ = - (b)

-5100 — L 00J> 1000 (Hz2)

-10

215

20

25 |

-30

Figure V.17b. Evolution de 'indice de modification de la réponse vibratoire du carter
L.:(w).avec la fréquence d’engrénement.

157



N)

10000
1000 N
100 (c)
10
1
0 1000 2000 3000 4000 5000(Hz)

Figure V.17c. Evolution de la surcharge dynamique de denture avec la fréquence
d’engrénement.
Carter standard et raideurs angulaires de 10° Nm/rad (~------- ).
Carter avec nervure et raideurs angulaires de 10° Nm/rad (

).

Remarques :

1) Pour chaque type de roulement, nous avons calculé la réponse vibratoire de la boite
d’inversion a la méme erreur statique de transmission harmonique. Il faut noter que la
modification des raideurs des roulements peut conduire & une évolution du spectre de
Iexcitation vibratoire de la boite d’inversion. En effet, I’introduction de raideurs angulaires
plus faibles risque notamment d’augmenter les erreurs de parallélisme induites par
"application du couple moteur et de modifier les conditions de contact entre les dents en

prise.

2) Rappelons que la puissance acoustique rayonnée par le carter d’une transmission est
égale au produit entre la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter et son
facteur de rayonnement. Il convient donc de vérifier, pour chaque solution proposée et pour
chaque fréquence, si le facteur de rayonnement associé a la boite d’inversion modifiée n’est
pas supérieur a celui de la boite initiale.

3) Pour comparer les réponses vibratoires associées a différentes configurations de carter et
induites par des excitations solidiennes, nous avons dii adapter |’épaisseur des carters pour
maintenir la masse totale de la boite d’inversion constante. L’épaisseur du carter conditionne
la transparence de celui-ci vis a vis des sources de bruit internes 2 la boite d’inversion (bruit
d’engrenement généré par la vibration des corps d’engrenages et les écoulements d’air
instationnaires entre les dents en prise). Sibé (1997) a montré sur un exemple que I’indice
d’atténuation d’un carter en acier de 10 mm vis & vis du bruit d’engrénement était supérieur de
4 dB en moyenne entre 100 Hz et 5000 Hz par rapport A un carter en acier de 6 mm.

Néanmoins, étant données les épaisseurs de carter rencontrées, nous pouvons supposer que le

158



bruit d’engrénement interne contribue de fagon minoritaire au bruit global rayonné par la boite

d’inversion.

En définitive, on peut penser que les amplifications éventuelles des raies de I’excitation et
les effets d’une modification du facteur de rayonnement et de la transparence acoustique du
carter sont sans commune mesure avec les atténuations de la réponse vibratoire que nous

avons obtenues.
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VI- Réponse vibratoire de la boite d’inversion induite par Perreur statique de
transmission sous charge

VI.1 Inmiuction

L’objectif de cette derniere partie est de mettre en évidence les phénomenes paramétriques
et les principales caractéristiques de la réponse dynamique de la boite d’inversion lorsqu’elle
est soumise a une excitation interne périodique. Pour cela, nous calculons sa réponse
vibratoire aux fluctuations de I’erreur statique de transmission et de la raideur d’engrénement
que nous avons calculées dans la premiére partie du chapitre, pour un couple moteur de
650 Nm. Pour un régime moteur variant entre O et 3000 tours/min, la fréquence
d’engrénement varie entre 0 et 2450 Hz. Pour chaque mode de la boite d’inversion, nous

introduisons un taux d’amortissement visqueux équivalent égal 4 3 %.

Pour évaluer les différents termes des matrices de raideur des roulements, nous avons
utilisé la méthode proposée par Lim et Singh (1991). Cette méthode consiste & résoudre un
systtme d’équations non lin€aires qui relie le chargement statique s’appliquant sur un
roulement aux déplacements relatifs de la bague intérieure par rapport a la bague extérieure.
Nous avons introduit une précharge axiale sur chaque roulement. Celle-ci peut étre obtenue en
introduisant un décalage axial des bagues a I’aide d’entretoises ou par serrage d’un écrou. La
charge statique due a I’application du couple moteur induit une (faible) dissymétrie entre les
roulements d’un méme arbre. Par contre, la précharge appliquée est suffisante pour que les
raideurs radiales et les raideurs angulaires d’un méme roulement soient symétriques. Les
résultats obtenus sont présentés dans le tableau VL 1. Les raideurs sont exprimées en N/m,
(kxx, kyy €t kzz) en Nm/rad (Kgxgx €t Kyygy) 0u €n N/rad (Kygy €t kygy).

X y A O« 0y X y A 0 6
x [1.0110° 0 0 0 +9.810° 09610° 0 0 0 *8.810°
y 0 10110° 0 +9810° 0 0 09610° 0 +8.810° 0O
Kl= z 0 0 2.1310% 0 o [ouj o 0 1.7910° 0 0
Ok | 0 +9.810° 0 09610° © 0 +8.810° 0 08110° O
By |+9810° 0 0 0 09610 +8810° 0 0 0 08110
Roulements chargés Roulements déchargés
axialement (A et D) axialement (B et C)

Tableau VI.1. Matrices de raideur des roulements.
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Coté moteur Coté sortie

Arbre de sortie

V1.2 Surcharge dynamique de denture

Compte-tenu de la modification des raideurs des roulements, les modes propres et plus
particulirement les modes de denture de la boite ont évolué par rapport a ceux présentés dans

la premiére partie du chapitre.

Fréquence Taux d’énergie
Mode 7 : 980 Hz 6 %
Mode 9 : 1070 Hz 3%

Mode 17 : 1490 Hz 6 %
Mode 21 : 1690 Hz 2 %
Mode 26 : 1790 Hz 3%
Mode 47 : 3020 Hz 5%
Mode 48 : 3090 Hz 9 %
Mode 50 : 3180 Hz 12 %
Mode 63 : 3900 Hz 28 %
Mode 64 : 3980 Hz 6 %

Tableau VI.2. Modes de denture de la boite d’inversion.

L’évolution de la surcharge dynamique de denture en fonction de la fréquence

d’engrénement (figure VL1) est marquée par la présence de pics d’amplification a 980 Hz,

1500 Hz et 1950 Hz (=3900/2) qui correspondent 2 1’excitation en résonance des modes de

denture par I’une ou I’ autre des composantes harmoniques de ’erreur statique de transmission

sous charge. La valeur maximale de la surcharge dynamique de denture entre O et
3000 tours/min est égale 4 450 N, c’est & dire 6 % de la charge statique induite par le couple

moteur de 650 Nm (8000 N). La comparaison de cette évolution avec celle correspondant a
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une excitation purement harmonique montre que la contribution des différents harmoniques
de la fréquence d’engrenement n’est pas négligeable. Le fait de ne retenir que la raie
fondamentale de I'erreur statique de transmission sous charge pour calculer la réponse
vibratoire de la boite d’inversion peut conduire, pour certains régimes de fonctionnement, a

des erreurs tres importantes.

La figure VL3 présente les spectres d’amplitude et les évolutions temporelles de la
surcharge dynamique de denture pour différents régimes de fonctionnement (500 tours/min,
1200 tours/min, 1800 tours/min et 3000 tours/min) correspondant a des fréquences
d’engrénement égales 2 410 Hz (1), 980 Hz (2), 1470 Hz (3), et 2450 Hz (4). L’analyse de ces
spectres montre que le contenu fréquentiel de la surcharge dynamique de denture est
étroitement li€ a celui de I’erreur statique de transmission sous charge. En particulier, ces
spectres sont constitués de raies a la fréquence d’engrénement et a ses harmoniques. Nous
avons constaté que le transfert entre I’erreur statique de transmission sous charge et la-
surcharge dynamique de denture était tres peu affecté par la fluctuation de la raideur
d’engrenement car I’amplitude de celle-ci est relativement faible par rapport a sa valeur

moyenne.

Le pic a 980 Hz correspond a I’excitation simultanée du 7¢éme mode (980 Hz) par le
fondamental de la fréquence d’engrénement et du mode de denture principal (3900 Hz) par
son troisieme harmonique. Le pic a 1500 Hz correspond a 1’excitation simultanée du 17&me
mode (1490 Hz) par le fondamental de la fréquence d’engrénement et du 47éme mode
(3020 Hz) par son premier harmonique. Enfin, le pic a2 1950 Hz correspond a I’excitation du

mode de denture principal par le premier harmonique de la fréquence d’engrénement.

En dehors des pics d’amplification, la valeur efficace de la surcharge dynamique de denture
augmente avec la vitesse moyenne de rotation. Son spectre est dominé le plus souvent par le
fondamental et le premier harmonique de la fréquence d’engrénement qui constituent les raies
les plus importantes du spectre de ’erreur statique de transmission sous charge.

Le calcul des évolutions temporelles de la surcharge dynamique de denture permet
d’estimer la valeur créte de celle-ci, valeur qui fournit la surcharge maximale qui s’exerce sur
la denture. Pour les vitesses de fonctionnement présentées, celle-ci atteint 550 N 2
1800 tours/min. Pour I’ensemble des régimes de fonctionnement compris entre 0 et
3000 tours/min, la surcharge maximale est égale a 750 N a 2400 tours/min, soit 9 % de la
charge statique. (Les évolutions temporelles sont présentées sur une période égale a quatre

fois la période d’engrénement).
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V1.3 Erreur dynamique de transmission

L’évolution de lerreur dynamique de transmission en fonction de la fréquence
d’engrénement (figure V1.2) est marquée par la présence de pics d’amplification a 980 Hz,
1500 Hz et 1950 Hz. Rappelons que cette erreur correspond a I’écart entre la position réelle de
la roue menée par rapport a sa position théorique. Il est également possible d’exprimer cette
erreur en terme de vitesse ou d’accélération. La valeur maximale de la valeur efficace de
I’erreur dynamique de transmission entre 0 et 3000 tours/min (37 mm/s) représente 0.8 % de
la vitesse d’entrainement de I’engrenage (4835 mm/s) exprimée sur le plan d’action. En
dehors des résonances, I’erreur dynamique de transmission augmente avec la vitesse moyenne

de rotation.

Bien qu’elle présente elle aussi des pics d’amplification associ€s a I’excitation en
résonance des modes de denture, ’évolution de I’erreur dynamique de transmission est
différente de celle de la surcharge dynamique de denture, qu’elle soit exprimée en terme de
vitesse ou bien d’accélération. Ces résultats sont confirmés par la figure V1.4 qui présente les
spectres d’amplitude et les évolutions temporelles de I’erreur dynamique de transmission,
exprimée en vitesse, pour des régimes de 1200 tours/min et 1800 tours/min. Alors que les
spectres de la surcharge dynamique sont dominés, pour ces régimes de fonctionnement, par le
fondamental de la fréquence d’engrénement, ceux de I’erreur dynamique de transmission sont
dominés par le troisitme harmonique (1200 tours/min) et le premier harmonique
(1800 tours/min) de cette fréquence. Ces différences sont encore plus significatives si 1’on
s’intéresse aux spectres de I’erreur dynamique de transmission exprimée en accélération. La
comparaison des évolutions temporelles de la surcharge dynamique de denture et de Ierreur
dynamique de transmission montre par ailleurs que leur signature est différente et que leur

amplitude créte n’est pas proportionnelle.

Bien que cette démarche soit couramment adoptée, il semble difficile d’établir un parallele
entre ’évolution de lerreur dynamique de transmission et celle des nuisances
vibroacoustiques associées au fonctionnement d’une transmission par engrenages. En effet, il
n’existe pas de lien direct entre cette erreur et les efforts dynamiques internes qui excitent le
carter de la transmission, méme si ces grandeurs constituent deux réponses a la méme erreur
statique de transmission sous charge. Toutefois, contrairement a la surcharge dynamique de
denture, ’erreur dynamique de transmission, ou tout du moins sa trace exprimée sous forme
d’écart angulaire entre 1’arbre moteur et I’arbre de sortie, peut étre mesurée a I’aide de codeurs
optiques ou d’accélérométres montés sur les lignes d’arbres. Elle constitue donc la seule
valeur accessible expérimentalement qui est représentative de la réponse dynamique de
I’engrenage et qui permet de détecter les vitesses "critiques” de rotation d’une transmission

par engrenages.
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Figure VI.1. Evolution de la valeur efficace de la surcharge dynamique de denture avec la
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Figure V1.2. Evolution de la valeur efficace de I’erreur dynamique de transmission avec la
fréquence d’engrénement. Excitation périodique( ) et harmonique (-------- ).
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V1.4 Moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter

La figure IV.5 montre I’évolution de la valeur efficace de la moyenne spatiale de la vitesse
quadratique du carter. Les pics d’amplification correspondent a I’excitation en résonance de
modes de denture et de roulement. Entre 1000 et 1900 Hz, la réponse est dominée par le
fondamental associé 2 la fréquence d’engrénement. Pour les autres fréquences d’excitation, la

contribution des autres harmoniques peut étre prépondérante.
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Figure V1.5. Evolution de la valeur efficace de la moyenne spatiale de la vitesse
quadratique moyenne du carter avec la fréquence d’engrénement.
Excitation périodique( ) et harmonique (-------- ).
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VLS Introduction d’un défaut d’excentricité
5.1 Introduction

Nous avons vu (figure I1.2 du chapitre 1) que les écarts de géométrie de I’engrenage induits
par la fabrication et le montage des roues dentées ou par les déformations des différentes
composantes de la transmission généraient des excitations principalement 2 la fréquence de
rotation des arbres (excentricité, erreurs de division) et a la fréquence d’engrénement (erreurs

de parallélisme, distorsion, erreurs de profil...).

En ce qui concerne les défauts associés a la fréquence d’engrénement, il est possible
d’étudier leurs effets a travers I’analyse des fluctuations de I’erreur statique de transmission
sous charge et de la raideur d’engrénement. La réponse vibratoire de la transmission induite

par ces défauts sera marquée par des raies a la fréquence d’engrénement et ses harmoniques.

Il faut noter que, si les défauts induisent une fluctuation importante de la raideur
d’engrenement, chaque raie du spectre de I’erreur statique de transmission peut générer une
réponse périodique marquée par tous les harmoniques de la fréquence d’engrénement (Perret-
Liaudet 1992).

Le but de ce paragraphe est d’analyser les effets de défauts a la fréquence de rotation des
lignes d’arbres sur la réponse vibratoire d’une transmission par engrenages. Nous choisissons
d’introduire un défaut d’excentricité sur la roue menante d’amplitude égale 4 25 um (défaut
correspondant a un faux-rond de denture de 50 pm). Nous découplons le calcul de I’excitation
induite par ce défaut et celui de ’erreur statique de transmission sous charge et introduisons
dans I’équation de mouvement un terme Feq au second membre tel que :

Feq=km.e.sin(wt)

ol kp est ala valeur moyenne de la raideur d’engrénement,
e est I’amplitude de I’excentricité,

o est la fréquence de rotation de I’arbre.

5.2 Résultats

Comme le montrent les figures IV.6 et IV.7, la prise en compte d’un défaut d’excentricité
conduit a une augmentation significative de la valeur efficace de la surcharge dynamique de
denture et de ’erreur dynamique de transmission. Leur évolution présente de nouveaux pics
d’amplification, notamment pour une fréquence d’engrénement comprise entre 500 et 800 Hz

ou égale a 1310 Hz.

L’amplitude des raies a la fréquence d’engrénement et ses harmoniques n’a pas changé.

L’analyse des spectres d’amplitude montre que ’augmentation de la surcharge dynamique et
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de I’erreur dynamique de transmission est liée a 1’apparition d’une raie a la fréquence de

rotation des roues et de raies latérales autour de la fréquence d’engrénement et de ses

harmoniques. L’amplitude de ces raies peut étre, pour certains régimes de fonctionnement

supérieure 2 celles des raies associées a la fréquence d’engrénement et ses harmoniques.

Les nouveaux pics d’amplification sont induits par les phénoménes paramétriques induits

par la fluctuation de la raideur d’engrénement. Ainsi, pour une vitesse de rotation de

1600 tours/min (Fe=1310 Hz), la fréquence du mode de denture principal (3900 Hz) coincide
avec celle du deuxieéme harmonique de la fréquence d’engrénement. La surcharge dynamique
de denture sans excentricité ne présente pas d’amplification pour cette vitesse car la raie du
spectre de I’erreur statique de transmission sous charge associée au deuxiéme harmonique de
la fréquence d’engrénement est trés faible (voir figure I1.6). Par contre, en présence d’un
défaut d’excentricité, la figure IV.9 montre que le couplage entre I’excitation a basse
fréquence et le deuxiéme harmonique du spectre de la raideur d’engrénement donne naissance
a des raies latérales de grandes amplitudes qui dominent le spectre de la surcharge dynamique

de denture.

Comme le montre la figure IV.8, I’augmentation de la surcharge dynamique de denture
conduit & une augmentation significative de la moyenne spatiale de la vitesse quadratique

moyenne du carter, notamment entre 500 et 1000 tours/min.

Les évolutions temporelles de la réponse vibratoire de la boite d’inversion sont marquées
par des phénomenes de battement (ces évolutions sont présentées sur une période égale a deux
fois la période de rotation des arbres). Ces modulations d’amplitude sont induites par les raies
latérales. Elles sont a I’origine de phénoménes de "ronronnement"” qui modifient sensiblement
la qualité du bruit rayonné et sont particuliérement génantes pour l'utilisateur. Les valeurs
crétes de la surcharge dynamique de denture sont tres supérieures a ses valeurs efficaces. La
surcharge dynamique maximale que nous avons calculée est égale 2 1400 N pour une vitesse
de rotation de 2400 tours/min (17 % de la charge statique).
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Figure V1.6. Evolution de la valeur efficace de la surcharge dynamique de denture avec la
Jréquence d’engrenement. Sans excentricité (trait fin) avec excentricité (trait gras).
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Figure V1.7. Evolution de la valeur efficace de I’erreur dynamique de transmission
(exprimée en vitesse) avec la fréquence d’engrénement. Sans excentricité (trait fin) avec
excentricité (trait gras).
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Figure V1.8. Evolution de la valeur efficace de la moyenne spatiale de la vitesse
quadratique moyenne du carter avec la fréquence d’engrénement. Sans excentricité (trait fin)
et avec excentricité (trait gras).
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CONCLUSION ET PERSPECTIVES

L’objectif de ce travail était d’analyser le comportement dynamique des transmissions par
engrenages et plus particuliérement les interactions entre la denture, les lignes d’arbres, les

roulements et le carter.

Nous avons tout d’abord développé un outil numérique pour calculer I’excitation interne
d’une transmission par engrenages générée par le processus d’engrénement. Nous avons
exploité la théorie de Hertz pour estimer les déformations locales associées a la présence de
contacts étroits. Nous avons adopté une approche éléments finis en trois dimensions pour
estimer les déformations en flexion des dents, les déformations des corps de roue et les
interactions entre les différents couples de dents en prise. Nous avons calculé les fluctuations
de Ierreur statique de transmission sous charge et de la raideur d’engrénement en résolvant le
systtme d’équations non linéaires qui gére le contact entre les roues dentées, pour plusieurs
positions successives de la roue menante. La mise en oeuvre de I’outil numérique que nous
avons développé nous a permis de rechercher quelles sont les corrections de denture qui

permettent de minimiser les fluctuations de I’erreur statique de transmission sous charge.

Nous avons ensuite présenté une méthode de calcul de la réponse vibratoire des
transmissions a I’excitation générée par le processus d’engrénement. Nous avons adopté une
approche globale basée sur une discrétisation par la méthode des éléments finis de I’ensemble
des composantes de la transmission (engrenage, lignes d’arbres, roulements et carter). Nous
avons décrit son comportement dynamique par un systéme d’équations linéaires a coefficients
variables. La résolution des équations de mouvement par une méthode spectrale et itérative
nous a permis de calculer la réponse vibratoire de la transmission en régime stationnaire et,
plus particuliérement, la surcharge dynamique de denture et la moyenne spatiale de la vitesse
quadratique moyenne du carter. Ce dernier parameétre est un indicateur de la puissance
acoustique rayonnée par la boite d’inversion, méme si certains modes, et notamment des
modes locaux de plaque, peuvent étre caractérisés par une plus grande efficacité de

rayonnement acoustique que d’autres.

Nous avons choisi de nous intéresser au comportement vibratoire d’une boite d’inversion
présentant toutes les caractéristiques essentielles des transmissions existantes. Nous n’avons
conservé dans un premier temps que les composantes de I’excitation associées a la fréquence
d’engrénement, afin de ne faire émerger que les résonances principales du systeme. Les
conclusions qui se dégagent des simulations numériques que nous avons effectuées sont les

suivantes.
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I) Parmi l'ensemble des modes propres d'une transmission par engrenages, certains
présentent une énergie de déformation importante localisée au niveau de la raideur
d'engrénement et/ou des roulements. Nous les avons appelés modes de denture et modes de

roulement.

L’excitation par l'erreur statique de transmission sous charge des modes de denture est i
lorigine d’amplifications de la surcharge dynamique de denture (vitesses “critiques” de
rotation). L'amplitude de la surcharge dynamique de denture est directement proportionnelle
au taux d'énergie associée a la raideur d'engrénement. Elle dépend aussi de 1’amortissement

dont les sources et les niveaux sont mal connus.

La flexion des lignes d'arbres, la déformation des accouplements flexibles, les raideurs des
roulements et les propriétés élastiques du carter ont une influence sensible sur les vitesses
"critiques” de rotation. Seule une analyse globale qui intégre I’ensemble des composantes de

la boite d’inversion peut donc permettre de prédire correctement ces vitesses "critiques”.

2) Les amplifications de la surcharge dynamique de denture engendrent des amplifications
des efforts et des moments dynamiques transmis au carter par les roulements si et seulement si

les modes de denture sont aussi des modes de roulement.

3) Pour la boite d’inversion étudiée, les pics d’amplification de la moyenne spatiale de la
vitesse quadratique moyenne du carter sont induits par des amplifications des efforts radiaux
et des moments dynamiques transmis au carter par les roulements. Ils correspondent le plus
souvent a I’excitation en résonance de modes qui sont 2 la fois mode de denture et mode de
roulements. Néanmoins, la fonction de transfert entre la réponse dynamique de I’engrenage et
celle du carter est complexe et dépend fortement de la fréquence d’excitation. Ni la surcharge
dynamique de denture, ni I'erreur dynamique de transmission ne peuvent étre considérées
comme suffisamment représentatives du comportement vibroacoustique d’une transmission

par engrenages.

4) Les roulements jouent un role essentiel dans les mécanismes de transfert entre la
surcharge dynamique de denture et la réponse vibratoire du carter. Leurs raideurs
conditionnent fortement la nature (efforts axiaux, efforts radiaux ou moments) et le niveau des
efforts transmis au carter par les roulements. La prédiction correcte du comportement
dynamique d’une transmission par engrenages nécessite donc une estimation précise de ces
raideurs, y compris des termes de couplage entre les déplacements radiaux et angulaires de la

bague intérieure par rapport a la bague extérieure.

La diminution de la précharge des roulements a rouleaux coniques ou |’utilisation de
roulements a billes a contact oblique devraient permettre, en diminuant les raideurs radiales et
angulaires des roulements, d’atténuer la réponse vibratoire du carter. Ces modifications
doivent rester compatibles avec les contraintes imposées par le fonctionnement de la

transmission.
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5) Seul un calcul couplé des réponses vibratoires des lignes d’arbres et du carter conduit a
une analyse correcte des conséquences d’une modification de I’architecture de la boite
d’inversion. Cette modification peut permettre de diminuer sensiblement la réponse vibratoire

du carter tout en conservant sa masse constante.

La comparaison entre la configuration initiale de la boite d’inversion encastrée sur sa base
et la configuration modifiée (introduction d’une nervure dans le plan des roulements et
raideurs angulaires des roulements plus faibles) montre qu’on peut atténuer de maniere
efficace 1a moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du carter sans que le niveau

maximum de la surcharge dynamique de denture ait changg.

Enfin, nous avons calculé la réponse dynamique de la boite d’inversion en prenant en
compte I’ensemble des composantes harmoniques de I’erreur statique de transmission sous
charge et de la raideur d’engrénement. La réponse vibratoire de la boite d’inversion est
gouvernée par des composantes a la fréquence d’engrénement et a ses principaux
harmoniques. Pour certains régimes de fonctionnement, I’amplitude de ces dernieres domine
le spectre de la surcharge dynamique de denture, de I’erreur dynamique de transmission et de

la réponse du carter.

Par ailleurs, en présence de défauts d’excentricité, les phénomenes paramétriques induits
par la fluctuation de la raideur d’engrénement sont a I’origine de I’émergence de raies latérales
autour de la fréquence d’engrénement et ses harmoniques qui conduisent 2 une augmentation
sensible de la réponse vibratoire de la boite d’inversion. L’évolution temporelle de celle-ci est
alors marquée par des phénomenes de battement qui modifient sensiblement la qualité du

bruit rayonné et sont particulierement génants pour I’utilisateur.

La réponse vibratoire des transmissions par engrenages fonctionnant a des vitesses élevées
est marquée, si la roue menante posséde un grand nombre de dents, par des raies dont la
fréquence est relativement élevée (plusieurs kHz). Les résultats associés a ces fréquences
présentent une certaine imprécision car, méme si I’ensemble des €tudes paramétriques et des
phénomenes physiques mis en évidence reste valable, la base modale est mal définie dans le
domaine autre que celui des basses fréquences. Ceci est d’autant plus vrai que nous avons
représenté un certain nombre de composantes de la transmission par des éléments rigides

(roues dentées et bagues de roulements).

La recherche d’une puissance massique toujours plus grande conduit a alléger les voiles
des roues dentées les plus grandes. Il conviendrait donc d’analyser le comportement

d’engrenages en intégrant les déformations dynamiques des corps de roue.

De méme, la représentation d’un roulement par une matrice de raideur associant un noeud
de I’arbre et un noeud du carter suppose que les bagues intérieure et extérieure soient rigides.

Vu le role essentiel que jouent les roulements, il conviendrait de rechercher, notamment pour
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les roulements de grande taille, des modélisations plus fines qui permettent de prendre en
compte le comportement de chaque élément roulant et d’intégrer éventuellement les

déformations élastiques des bagues.

Enfin, on peut souligner que, dans le cadre de recherches contractuelles effectuées pour
différents partenaires industriels, des campagnes expérimentales ont permis de valider, pour
des transmissions de tailles et d’architectures diverses, I’existence et la localisation de vitesses
critiques de rotation que nous avions prédites A partir de notre approche (modélisation
globale). De plus, dans le cadre des activités du club national TRANSSIL (Transmissions
Silencieuses), nous avons congu, en collaboration avec d’autres partenaires, un banc d’essai
d’une transmission simple étage a denture hélicoidale. Des investigations en cours au CETIM
(Senlis) doivent permettre de confronter nos prédictions avec des résultats expérimentaux et

de valider les outils de calcul du comportement dynamique des transmissions par engrenages.
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RESUME

Le but de ce travail est de calculer I'excitation vibratoire générée par le processus d’engrenement
(erreur statique de transmission sous charge) puis d'analyser les caractéristiques du comportement
dynamique des transmissions par engrenages induit par cette excitation.

L'excitation vibratoire des transmissions résulte des écarts de géométrie et des déformations
élastiques de I'engrenage. Pour calculer ses caractéristiques, nous introduisons une modélisation par
éléments finis 3D de I'engrenage puis résolvons le systeme d’équations non linéaires qui gere le
contact entre les dentures. A partir de cette approche, nous pouvons mettre en évidence les
interactions entre les couples de dents en prise et les couplages élastiques entre les corps de roue et les
dentures. Nous analysons aussi les effets des corrections de denture sur les fluctuations périodiques de
I’erreur statique de transmission sous charge et de la raideur d’engrenement.

Dans une deuxieéme partie, nous calculons la réponse dynamique des transmissions par engrenages
4 partic d'une approche globale basée sur une discrétisation par éléments finis de toutes les
composantes (engrenages, lignes d arbres, roulements et carter). Pour résoudre le systeme d’équations
différentielles 2 coefficients périodiques gouvernant la dynamique de la transmission complete, nous
exploitons une méthode spectrale et itérative. A partir de I'étude d'une boite d’inversion équipée d’un
engrenage parallele a denture hélicoidale. nous validons la méthodologie adoptée et mettons en
évidence les phénomenes dynamiques caractéristiques. Les vitesses de rotation qui correspondent a
I’excitation en résonance des "modes de denture”, donnent naissance & de fortes surcharges sur les
dentures. L'analyse des mécanismes de transfert et de couplage entre ces surcharges, les efforts
transmis au carter par les roulements et la moyenne spatiale de la vitesse quadratique moyenne du
carter permet de mettre en évidence les influences des roulements et de I'architecture du carter sur les
niveaux vibratoires des transmissions. La méthodologie adoptée et les simulations numériques
effectuées permettent de proposer des solutions qui conduisent. & masse constante, a une diminution
sensible de la vitesse quadratique moyenne des carters de transmissions.

ABSTRACT

The aim of this work is to calculate the vibratory excitation induced by the meshing process of
spur and helical gear pairs (static transmission error under load) and to analyse the dynamics of
gearboxes.

Static transmission error results from ceometry faults and elastic deformation of gears. In order to
calculate its characteristics, we propose a method based on a 3-D Finite Element modelling of each
toothed wheel. A non-linear algorithm computes load distribution and static transmission error, for a
set of successive positions of the driving wheel. Numerical simulations show that interactions
between the adjacent loaded teeth and wheel body deformation modify the load distribution and the
variations of static transmission cerror. We also analyse the effect of different tooth moditication types
on static transmission error and mesh stiffness.

In order to analyse dynamic response of gearboxes generated by static transmission error, we
propose a method based on the modelling of all the components (gears. shafts, bearings and housing).
Forced response of the whole gearbox is computed using a spectral and iterative method. The analyse
of dynamics of a particular gearbox fitted out with a helical gear pair allows to validate the proposed
methodology and to show the most important dynamic phenomena. The highest dynamic mesh force
levels correspond to a resonant excitation of modes which have a high potential energy associated
with mesh stiffness. The analyse of coupling mechanisms between dynamic mesh force, generalised
dynamic forces (axial, radial and angular) transmitted to the housing through the bearings and time-
and space-averaged mean square vibrational velocity of housing shows that bearings stiffnesses and
mechanical properties of housing have an appreciable influence on the vibrational responses. Our
methodology and numerical results allow to propose new designs which lead to a significant reduction
of the mean square vibrational velocity of housing of gearboxes.



