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NOMENCLATURE

le moment d’inertie du pignon [Kg.m]

le moment d’inertie de la roue [Kg.m“]

M, le couple du moteur [N.m]

M. le couple de la charge [N.m]

my la masse du pignon [Kg]

m; la masse de la roue [Kg]

Rp1 le rayon du cercle de base du pignon [m]

Rp2 le rayon du cercle de base de la roue [m]

Kx1 la rigidité radiale horizontale des roulements d’entrée [N/m]

Kxo la rigidité radiale horizontale des roulements de sortie [N/m]

Ky1 la rigidité radiale verticale des roulements d’entrée [N/m]

Ky2 la rigidité radiale verticale des roulements de sortie [N/m]

Cu1 le coefficient d’amortissement radial horizontal des roulements d’entrée
[N.s/m]

Cxo le coefficient d’amortissement radial horizontal des roulements de sortie
[N.s/m]

Cy1 le coefficient d’amortissement radial vertical des roulements d’entrée
[N.s/m]

Cy le coefficient d’amortissement radial vertical des roulements de sortie
[N.s/m]

Ct le coefficient d’amortissement d’engrénement [N.s/m]

X, le déplacement linéaire du pignon dans la direction paralléle aux dents en

engrénement [m]




X, Le déplacement linéaire de la roue dans la direction x [m]

X, la vitesse linéaire du pignon dans la direction paralléle aux dents en
engrenement [m/s]

X, La vitesse linéaire de la roue dans la direction x [m/s]

X, I’accélération linéaire du pignon dans la direction parallele aux dents en
engrénement [m/s?]

X, L’accélération linéaire de la roue dans la direction X [m/s°]

Y, le déplacement linéaire du pignon dans la direction verticale aux dents en
engrenement [m]

Y, le déplacement linéaire de la roue dans la direction y [m]

A La vitesse linéaire du pignon dans la direction verticale aux dents en
engrenement [m/s]

Y, La vitesse linéaire de la roue dans la direction y [m/s]

Vi, L’accélération linéaire du pignon dans la direction verticale aux dents en
engrénement [m/s?]

v, L’accélération linéaire de la roue dans la direction y [m/s?]

0, le déplacement angulaire du pignon [Rad]

0, le déplacement angulaire de la roue [Rad]

9’1 La vitesse angulaire du pignon [Rad/s]

6}2 La vitesse angulaire de la roue [Rad/s]

671 L’accélération angulaire du pignon [Rad/s’]

éz L’accélération angulaire de la roue [Rad/s?]

ki la rigidité d’engrénement [N/m]
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Introduction

L’analyse du comportement dynamique des systemes mécaniques constitue un
intérét majeur dans le domaine industriel. Elle permet de dépasser les domaines
d’instabilités ainsi que la réduction des niveaux vibratoires. En effet, les conséquences
néfastes que pourraient engendrer 1’instabilité de tels systémes imposent aux concepteurs
d’établir, d’une fagon rigourcuse prudente, une étude et une analyse détaillées de leurs

comportements dynamiques avant d’envisager leurs implémentations réelles.

Le besoin d’augmenter ou diminuer les vitesses des machines tournantes exige une
transmission par engrenage pour atteindre 1’objectif, le fonctionnement de ce systéme
d’engrenage engendre des vibrations qui perturbent le comportement des machines.
Pour cela, plusieurs parameétres de conception doivent étre pris en considération.
Pour assurer la transmission de la puissance de facon correcte, d’avoir une bonne

résistance a la fatigue et de diminuer la probabilité d'usure.

Les vibrations d'un engrenage sont produites principalement entre les dents des deux roues.

L’approche de la dynamique des engrenages en régimes transitoires est, en soi un domaine
d’étude relativement nouveau. L’introduction de vitesses non constantes peut engendrer de

nombreux phénomenes dont certains sont néfastes pour la tenue en service des engrenages

" objectif principal de ce mémoire se porte sur I‘analyse vibratoire des engrenages a

plusieurs degrés de liberté en présence de défaut. Les modéles de rigidité de denture sont

utilises pour modéliser les défauts des dentures d’engrenages.

Ce mémoire est organisé en trois chapitres

Le premier chapitre présente une étude bibliographique sur les défauts
d’ engrenages, les types des engrenages, les déférents types des défauts

d’ engrenages et les techniques de diagnostic des engrenages.

Le deuxiéme chapitre estconsacré a modéliser le systéme d’engrenage par un modéle a 6

degrés de liberté.



Dans le troisieme chapitre, nous élaborons un modele numérique, qui nous
permet de développer un schéma SIMILINK de calcul écrit en MATLAB, pour
étudier la réponse vibratoire et I’erreur de transmission d’un engrenage avec et sans défaut

dans les deux régimes d’opérations (transitoire et permanent).

Enfin une conclusion générale sur les résultats de 1’étude faite.



Chapitre I : Revue bibliographique

CHAPITRE I
Revue bibliographique

I.1. Introduction

Les réducteurs sont I'un des composants de transmission de puissance les plus critiques
et les plus largement utilisés dans les applications industrielles. Les performances de
I'engrenage dépendent principalement de la durabilité de la surface de la dent de I'engrenage.
L'écaillage est I'une des défaillances courantes de la surface des dents et est défini comme la
formation de cavités plus profondes qui sont principalement développées a partir de défauts
souterrains. Meshari et collegue ont mené une enquéte approfondie sur les défaillances de
boites de vitesses et a constaté que les dents écaillées sont l'une des principales causes de
défaillances de boites de vitesses. Ding et collegue. ont rapporté que I'écaillage est le mode de
défaillance de surface le plus destructeur de I'engrenage et ont proposé une hypothéese de
I'effondrement de la ligature du matériau comme mécanisme fondamental des défauts de sous-
surface responsables de la formation d'écaillage et ont soutenu les preuves en réalisant des

expériences sur les engrenages.

De nombreux chercheurs utilisent des modéles dynamiques de paires d'engrenages pour
étudier I'effet des défauts de surface des dents d'engrenages tels que I'écaillage, les piqgdres, la
rupture des dents [1] qui peuvent présenter des défaillances limitant leur durée de vie. Vu leur
importance, il n'est donc pas étonnant de voir qu'ils aient été l'objet de nombreuses études
portant sur le calcul, le dimensionnement, I'étude des matériaux, la lubrification, I'analyse des
défauts, sur les techniques de surveillance et de diagnostic de défauts, pour éviter les ruptures

soudaines pour diminuer les colts de maintenance [2].

1.2. Définition

L'engrenage est un mécanisme composé de deux roues dentées mobiles auteur d'axe de

rotation, et de dents I'une entraine l'autre par I'action des dents successivement en contact [3].
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Il permet la transmission de puissance entre deux arbres en rotation. Les transmissions par
engrenages sont tres fréquentes dans I’industrie. Elles sont d’une grande utilité lorsqu’il s'agit
de transmettre des couples importants, d’effectuer un changement de direction du mouvement
de rotation. 1l permet de transmettre, sans glissement, un mouvement de rotation continu entre

deux arbres rapprochés et sert aussi a augmenter ou a diminuer la vitesse de rotation [4].

1.3. Les types des engrenages :

1.3.1.Engrenage cylindrique & denture droite

Un engrenage cylindrique droit peut étre aisément comparé a des roues cylindriques de
friction. Comme elles, il assure la transmission d'un mouvement circulaire entre deux arbres
paralléles rapprochés, le rapport des vitesses angulaires des arbres déterminant le rapport des

diametres des roues.

Mais, alors que dans le cas des roues de friction I'entrainement, fait par adhérence, est
incapable de transmettre de grands efforts et qu'il est inséparable d'un certain glissement, dans
le cas d'un engrenage, la liaison, obtenue par obstacles procure un rapport de vitesses
absolument fixe et peut transmettre des couples considérables.

Ce type est nommé aussi cylindrique dont les deux arbres sont paralléles. Rapprochés, le
rapport des vitesses angulaires des arbres déterminant le rapport des diamétres des roues [5].

Figure 1.1: Denture droite [6]

11



Chapitre I : Revue bibliographique

1.3.2.Engrenage cylindrique a denture hélicoidale

Les dents sont inclinées par rapport I'axe de rotation de deux arbres. Ils sont trés utilisés
en transmission de puissance, a taille égale ils sont plus performants que ceux a denture
droit.ils sont également plus silencieux 1’inclinaison des dents engendrent des efforts axiaux
(suivant l'axe des arbres) et des couples supplémentaire accentuant les fléchissements.
La dent d’un engrenage hélicoidale est une portion d'hélice I'épaisseur de cette dent au cercle

primitif est plus grand que si on la mesure dans le plan normal.

Engrenages hélicoidaux, ce plan est incliné suivant une ligne oblique d'autre part, les dent
hélicoidales vauchés donnent un engrenement continue avec le méme largeur qu'un engrenage

hélicoidal ordinaire.

Cylindre décrit par I’axe instantané de rotation | du mouvement relatif de la roue conjugue par

rapport a la roue considérée

Les engrenages a denture hélicoidale permettent une transmission plus souple, plus
progressive et moins bruyante que les engrenages a dentures droite, La transmission des
efforts est plus importante (nombres de dents en contacts plus élevés), y compris aux vitesses
élevées, ils sont notamment utilisés dans les boites de vitesses d’automobiles, les réducteurs et

les multiplicateurs de vitesses [7].

Figure 1.2: Denture hélicoidale [8]

12



Chapitre I : Revue bibliographique

1.3.3.Engrenage conique

L’engrenage conique & denture inclinée ont I'avantage d'avoir plusieurs dents en prise
dans un méme plan radial ce qui assure un engrénement continu et par suite relativement
silencieux ils sont dans un autre ordre d'idée comparable aux engrenage cylindriques a
denture hélicoidale il s'ensuit qu'avec ces engrenage I'effort tangentiel se trouve transmis sans
a-coups par suite de I'engrenement graduel des dents assurent un contact continue sur les

génératrice des cones primitifs.

A module égal, la résistance des dents d'un engrenage spirale et plus grande que celle d'un

méme engrenage conique a dents droites [9].

Figure 1.3: Denture coniques [10].

13
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1.3.4.Engrenages gauches : le systéme roue - vis sans fin

La vis sans fin est constituée d'un long cylindre étroit, présentant une denture
hélicoidale continue, analogue au filetage d'une vis cylindrique, se mettant en prise avec une
roue a denture hélicoidale. Les engrenages a vis sans fin différent des engrenages a roues a
denture hélicoidale. En effet, les dents de la vis sans fin s'engagent continiment en glissant
sur celles de la roue menée, mais ne leur appliquent pas directement un effort de rotation. Les
vis sans fin servent principalement a transmettre une rotation, avec une forte réduction de

vitesse, entre deux arbres orthogonaux [11].

Figure 1.4: Roue et vis sans fin [12].

1.4. Les déférant types des défauts d’engrenages

1.4.1.Défaut reparti
1.4.1.1 L’usure

Est un phénomene local caractérisé par un enlévement de matiére di au glissement de
deux surfaces 1’une contre ’autre. Le développement de "usure est lié a la charge et a la
vitesse de glissement en chaque point des surfaces de contact, ainsi qu’a la présence plus ou
moins grande d’éléments abrasifs dans le lubrifiant. L’usure normale, progresse lentement,
elle est inversement proportionnelle a la dureté superficielle de la denture. L’usure anormale

se produit lorsque le lubrifiant est souillé de particules abrasives ou lorsque le lubrifiant est

14
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corrosif. Elle conduit a un mauvais fonctionnement de 1’engrenage, voire a sa mise hors
service [13,14].

Figure 1.5: L’usure.

1.4.1.2 Les piqUres

Il s’agit de trous peu profonds, qui affectent toutes les dents. La piqlre est une avarie
qui se produit surtout sur des engrenages en acier de construction relativement peu dur, et
donc plus fragile, sensible aux effets cumulatifs de sur contraintes. Il est moins a craindre si la
viscosité du lubrifiant est élevée. L’apparition des piqlres est associée aussi a un rapport
épaisseur de film lubrifiant sur rugosité composite insuffisant pour éviter des contacts entre
aspérités [13,14].

Figure 1.6: Les piqures.

I —
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1.4.2.Défaut localisé
1.4.2.1 Ecaillage

L’écaillage est lié a I’absence de film d’huile entre les surfaces. Cette absence de film
est due a un échauffement créé par les vitesses de frottement et de glissement entre le profiles
des dents. Le contact produit un phénoméne d’usure et de rupture alternées qui enléve
rapidement du matériau de la surface. Ceci est la conséquence d’un état de surface de la dent
insuffisants ou d’un mauvais choix du lubrifiant [15].

| . —e T3]

Figure 1.7: Ecaillage [16].

1.4.2.2 Fissuration

Elle progresse a chaque mise en charge, et elle est située en pied de dent. Elle apparait
sur des aciers fins et durcis, qui sont sujets aux concentrations de contraintes. L apparition de
ces fissures est la conséquence d'une contrainte au pied de la dent qui dépasse la limite de
fatigue du matériau, Leur apparition est due a un dépassement de la limite élastique en
contrainte au pied de dent du c6té de la dent en traction [17].

16
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Figure 1.8: Fissuration [13,14].

1.4.2.3 Grippage

Il est la conséquence directe de la destruction brutale du film d’huile, sous ’effet de la
température résultant d’un frottement sous charge. Le grippage est favorisé essentiellement
par des vitesses élevées, de gros modules, un faible nombre de dents en contact. La
probabilité de grippage est influencée par 1’état physico-chimique du lubrifiant et par les
conditions de mise en service [18,19].

Figure 1.9: Grippage [20].

1.5. Techniques de diagnostic des engrenages

Parmi les techniques de surveillance et de diagnostic des machines tournantes, nous
trouvons que ’analyse vibratoire occupe une place tres privilégiée. Elle donne une image sur

les efforts dynamiques engendrés par les pieces en mouvement ou par les sources extérieures.

V2
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L’analyse de ce type de signaux permet d’extraire des indications correspondantes aux
vibrations provoquées par les piéces de la machine. Souvent, ces signaux sont complexes et
difficiles a interpréter. En effet, cette analyse est basée essentiellement sur des méthodes
stationnaires classiques. Cependant, il y a d’autres travaux récents qui montrent 1’intérét
d’exploiter la non stationnarité des phénomeénes vibratoires. Les signaux vibratoires des
machines tournantes sont de nature harmonique. Ceci justifie I’emploi de la transformée de
Fourier mais cela ne convient guére a tous les types des signaux, notamment les signaux non-
stationnaires. Dans la littérature, nous distinguons trois types d’analyse, 1’analyse temporelle,

I’analyse fréquentielle et I’analyse temps-fréquence ou échelle [21].

1.5.1.Analyse temporelle

L’analyse temporelle peut se faire soit a 1’échelle du signal, ¢’est a dire en utilisant des
descripteurs obtenus a partir d’une fenétre glissante sur le signal, cela permet la détection et la
localisation du défaut, soit a 1’échelle d’un ensemble de signaux, les descripteurs ont une
valeur scalaire calculée directement sur la totalité d’un signal. Dans ce qui suit on présentera

ces trois types d’approche [22] :
-La démodulation d’amplitude et de phase.
- Les méthodes statistiques.

- Le suivi de I’erreur de prédiction.

1.5.2.Analyse fréquentiels

L’analyse fréquentielle ou I’analyse spectrale devenue un outil fondamental pour le
traitement des signaux, elle montre les fréquences auxquelles se produisent des variations et
leurs amplitudes aussi d'en trouver la source d'un défaut permet sa localisation, contrairement
a I’analyse temporelle qui ne donne qu’une information globale. L’analyse fréquentielle
s‘appuie sur la transformee de Fourier qui permet le passage du domaine temporel au domaine
fréquentiel [23].

1.5.3.Analyse temps —fréquence

L’analyse temps-fréquence contient des techniques qui étudient en méme temps un
signal dans les domaines temporel et fréquentiel en utilisant les diverses représentations

temps-fréquence.
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La motivation pratique dans 1’¢tude temps-fréquence est que I’analyse par la transformée de
Fourier classique suppose que les signaux sont infinis dans le temps ou périodiques,
cependant que la majorité des signaux en pratique sont de courte durée et changent

considérablement au cours de cette durée [24].

1.6. Conclusion

Les engrenages sont d'une grande importance pour la transmission d'énergie entre les
organes du moteur et le récepteur, qui a son tour est soumis a plusieurs facteurs qui
apparaissent pendant le fonctionnement, y compris la fissuration, le déchirement, la rupture,
ce qui conduit a une détérioration significative de son état, et de cela, les chercheurs ont
attaché une grande importance a I'étudier dans divers domaines, pour surveiller son état et son

entretien.
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CHAPITRE ] m— .
Modélisation mathématique

11.1 Introduction

Dans ce chapitre, un modéle dynamique d’engrenages d’un seul étage sera simulé
afin d’étudier I’effet des défauts dans les signaux vibratoires en considérant les variations de
la rigidité. Nous étudions la réponse vibratoire obtenu par des méthodes numériques, un
modéle dynamique de 6 DDL considérant le mouvement latéral est idéal pour étudier les

propriétés de la réponse vibratoire d’un systéme d’engrenages.

Afin de simplifier le calcul, nous supposons que le carter est rigide et par conséquent la
propagation des vibrations le long du carter sera linaire. Ainsi, les propriétés de la réponse
vibratoire des engrenages dans les directions latérales sont conformes avec celles du carter de

systeme.

11.2 Modélisation de la dynamique d’engrenages

La figure II.1 montre le mod¢le utilisé dans notre étude. C’est un modele masse-ressort-
amortisseur d’un seul étage a 6-DDL d’engrenages droits, qui est développé par Omar D.

Mohammed et al [25].
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Figure I11. 1 : Modé¢le d’engrenages a 6 DDL [21].

11.2.1 Développement des équations du modele numérique

Dans cette section, nous présentons le diagramme des corps libres (DCL) de notre

systéme d’engrenages a 6 DDL. Les six degrés de liberté sont les deux rotations
du pignon et de la roue et les quatre translations (deux pour le pignon et

Les arbres et les roulements sont considérés comme

deux pour la roue).
étant en série et ayant les mémes propriétés dans les deux directions.

Le couplage provenant une force d’excitation W. Cette force de contact W dépend des

positions et des vitesses des différents degrés de liberté. En plus, elle est perpendiculaire a la

surface de contact.
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k)'2 Cy’z
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W
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91‘9'1‘9':\ /M, Cyt
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Figure I1. 2 : Le systéme d’engrenages a 6 DDL [21].

Le systtme est entrainé par un moteur électrique d’un couple M1, et chargé par un
couple résistant M2. Les arbres, sur lesquels le pignon et la roue sont montés, sont supportés
par des roulements. Ces derniers sont attachés au carter d’engrenages. Dans la
Figure 11.1. Les équations du mouvement du systéme étudié peuvent étre présentées comme
suit [26].
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w
l YX"Yr 92,92,92 M2

)

e
200000

. . 1
TW 6,61, 6y
(1) (2) (3)
- X sy
g " X4 x=0
Cx2
kxl
kx2 '
Cxl
m;

(4) (5)

En considérant le mouvement dans la direction X, les équations sont :
mlxl = _kxlxl - Cxlxl (Ol)

m25<2 = _kxzxz _szxz (02)
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Les équations du mouvement dans la direction y sont :
MY, =K, Y1—C,, Y1+K, (R, —R,,02— y1+Y2)+C, (Ry6, — R0, — ¥, +Y,) (03)
M, §, =K, Y1-C, Y1+K (Ry6, — Rp,02— y1+y2)+C, (Ry6, —Ry,6, — ¥, +Y,)  (04)
Les équations du mouvement rotationnel & sont :
1,6, =M, + Ry [ 6. (Ruf —Rpy6, — ¥, + ¥,) + K (R, — R0, — ¥, +¥,) | (05)
1,8, =M, +R,,[ ¢, (R, — R0, = ¥, + ¥,) +k (R, —Rp,0, Y, +y,) | (06)

Les symboles avec un et deux points, comme x et X, représentent respectivement les

vitesses et les accélérations.

De maniére globale, notre systéme peut s’écrire sous la forme matricielle suivante :

m, 0 0 0 O 07[% |
0 m 0 0 O 0 || %
0 0 m 0 0 0| %
0 0 0 m O 0|V
0 0 0 0 | 0|6
0o 0 0 0 O 1, | 6,
¢, O 0 0 0 0 %]
0 ¢, O 0 0 0 X,
N 0 O C,tC C, -cR, c.R,, A
0 O —-C, C,*C c.R, -CR,, Y,
0 0 ¢R, CR, c.RZ -c¢R,R, || &
0 0 ¢R, -c¢R, -CR,R, c.RZ, 10, |
k, 0 0 0 0 0 Ifx] [0
0 k, O 0 0 0 x,| |0
X 0 0 ky+k -k kR, kRy ||y, | |0
0 0 ko Ky, +k, kR, ~kRy, [|y,| |0
0 0 kR, CRy kRZ  —kR,R,|[|& M,
0 0 kR, -kR, -kRsR, KkRL |L€] [-M.]
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Les équations (01) et (02) montre que la vibration dans la direction x est une réponse libre.
Les équations (05) et (06) signifie que le systéme fera 1’objet d’une réponse forcée dans la
direction y. La force d’excitation est due a la variation temporelle de la rigidité et
I’amortissement, c¢’est-a-dire, la périodicité de la rigidité d’engrénement rend le systéme

d’engrenages persistant [21].

11.3 Erreur de transmission dynamique :

L’erreur de transmission dynamique est classiquement définie par 1’écart entre la
position réelle de la roue menée et sa position théorique Figure 1.3 Si les profils étaient
parfaitement conjugués et les dentures indéformables. Elle est exprimée de deux facons
différentes : soit par un écart de position angulaire de la roue par rapport au pignon Figure

Il. 3, soit par un petit déplacement exprimé en micrométre le long de la ligne d’action Figure
1.4 [27].

L'erreur de transmission dynamique (ETD = x) mesurée tout le long de la ligne d'action est

donnée par :

ETD = R6,—R,0,

Ecart : x =ETD

Position

Position

theoriqu
Reéelle

Pignon Roue

Figure I1. 3 : Erreur de transmission angulaire [23].
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Cercle de base

Ligne d'action

Figure 1. 4 : Erreur de transmission selon la ligne d’action [23].

1.4 La rigidité d’engrénement

Le phénomeéne d’engrénement est le premier responsable de la création du bruit qui se dégage
de la boite de transmission. Ce phénomene est caractérisé par une raideur variable au cours du
temps.

Pour un engrenage droit parfait ou il y a prise alternative d’une ou de deux paires de dents.
Lorsqu’une paire de dents assuré le contact, dans ce cas la raideur d’engrénement est identique
a la raideur d’un seul couple de dents. Lorsque le contact est assuré par deux paires de dents,
la raideur d’engrénement est alors équivalente a celle de deux raideurs en parallele. Au cours
de ’engrénement la raideur varie du simple au double.

La rigidité¢ d’engrénement est le paramétre physique qui permet de caractériser et surtout de
modéliser la liaison entre deux engrenages. Elle dépend essentiellement des caractéristiques
géomeétriques et physiques des dentures. Il n’existe pas de méthodes suffisamment précises et
fiables pour mesurer la rigidité d’engrénement. Par contre, de nombreuses méthodes

analytiques et surtout numériques (éléments finis...) ont été développées pour calculer cette
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rigidité
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Figure I1. 5 : Evolution de la rigidité d’engrénement [27].

Raideur (IN.m)

f .
2 paires

1 paire J

temps (s)

4

Figure I1. 6 : Succession 1 paire de dents - 2 paires de dents en contact [27].

11.4.1 Rapport de contact CR

En se référant a la figure 1.4, dans cette étude, nous définissons la paire de dents
engagée a gauche comme "la premiére paire™” et celle qui est a droite comme "la deuxieme

paire", quand il y a deux paires de dents qui s’engrénent simultanément.
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Pinion

Figure I1. 7 : Zones contact pour un faible RC.

D’apres la figure I1.6, il est clair que le premier point d’action « g » qui se trouve sur la
premiere dent a maillage est associé au point « ¢ » qui se trouve sur la deuxiéme dent a
maillage du méme pignon. Par conséquent, la charge sera partagée entre ces deux points, tout
comme les points « f» et « b », ainsi que les points « e » et « a ». Ensuite, le point «a » ne
sera plus en contact, de sorte que la charge totale sera appliquée au point « e », et aussi au
point « d » jusqu’a ce que le contact soit au point « C », puis une nouvelle dent de maillage.
Entrera en contact Dans les engrenages a faible rapport de contact, et lorsqu’une seule paire
de dents est engagée, cette paire transmet la pleine charge ou la pleine charge est alors
appliquee sur la seule dent a maillage. Presque, des conditions critiques (pour des contraintes
racinaires maximales) se produisent dans la zone de contact d’une paire. Lorsque double paire
de dents [28].
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PINION BASE CIRCLE

GEAR BASE CIRCLE

Figure 11. 8 : Contact entre les dents.

Pendant un certain temps, un maillage de dents porte la charge et pendant un autre temps,
deux mailles de dents se partagent la charge. Au rapport de contact CR de (1,0) cela
signifierait qu’une dent est en contact (100%) du temps. Le rapport de contact de (1,6) signifie
que deux paires de dents sont en contact (60%) du temps et qu’une paire porte la charge
(40%) du temps. Les rapports de contact pour les engrenages conventionnels se situent

généralement dans la plage (1,4-1,6) [28].

11.4.2 Le coefficient d’amortissement d’engrénement

Afin de déterminer le coefficient d’amortissement d’engrénement moyenne, nous considérons
la valeur moyenne km e de la rigidité d’engrénement dans une seule période d’engrénement.
Pour la paire d’engrenage utilisée dans cette étude, le taux d’amortissement peut étre calculé

par :

C
= 11.07
§ T (11.07)

Ou m est la masse effective du pignon et de la roue. Elle peut étre exprimée par :

m=_" (11.08)
m, +m,
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Nous substituons m dans 1’équation (I1.07), nous obtenons 1’expression de cm :

mm,

c, =2¢ [K,
m, +m,

m

(11.09)

1.5 Régimes d’opérations

Chaque réponse, quel qu’elle soit, présentera deux régimes totalement différents 1’un de
I’autre. Ces régimes seront trés différents qu’il s’agisse d’un ordre 1 ou supérieurs (qui

peuvent provoquer des systeme oscillatoires).

Y Régime permanent
Y t\iﬁ

E &

& W2

o

O

=

>

Temps (s)

Figure 1. 9 : Régime d’opération.
régime transitoire c’est le régime d'évolution d'un systeme qui n'a pas encore atteint un état

stable appele regime permanent. Les grandeurs caractérisant le comportement du

systéme varient.

régime permanent c’est le régime d'un systeme stable observable aprés un certain temps,

lorsque le régime transitoire est éteint.

11.5.1. Profil de vitesse linéaire

Le profil linaire a une accélération constante pendant le démarrage comme illustré dans la
figure 11.10
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Chapitre Il :

Vitesse

w0

Temps

Figure I1. 10 : Profil de vitesse linéaire.

Avec @, o et w représentent I'accélération angulaire, la vitesse angulaire et le déplacement

angulaire respectivement, qui sont donnés par :

@ = constant
O=wy+dt (10)

. 1.
a)=a)0+a)0t+5a) t?

La résolution des équations que nous venons de déterminer conduira donc a obtenir les

informations relatives au comportement dynamique des engrenages en régime transitoire [29]
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CHAPITRE ]I - . —
Résultats et interprétations

111.1 Introduction :

Le présent chapitre aborde les résultats obtenus de I’étude réalisée précédemment au
niveau du deuxiéme chapitre, ou un modele dynamique d’engrenage sera simulé, dans
I’intérét d’analyser D’effet des défauts dans les signaux vibratoires en considérant les
variations de la rigidité. Les résultats s’articulent en deux parties, en premier lieu 1’étude se
réalise en régime transitoire, par ailleurs I’étude de la deuxiéme partie se traite en régime

permanent.

I11.2 Les parametres numériques :

Afin d’étudier les réponses vibratoires d’un systeéme d’engrenages incluant un pignon avec un
défaut local dans une dent, il est nécessaire, d’abord, de connaitre la réponse d’un engrenage
parfait. Pour ce cas, nous supposons que tous les composants, y compris les engrenages, le
moteur, les arbres et les roulements n’ont pas d’erreurs de fabrication et d’assemblage. De

plus, nous supposons que les conditions de lubrification sont parfaites.

Dans le but de simplifier la simulation, nous supposons que les rigidités radiales kxi; kyi; kX,
et ky, des quatre roulements sont égales a une constante kr. De plus, les coefficients

d’amortissement cx; ; Cy; ; CXz et cy, des roulements sont égaux & une constante cr.

Dans cette étude, les paramétres numériques appliqués pour les calculs sont présentés dans le

tableau suivant :

Type d’engrenage Standard droit
Matériau Acier

Nombre de dents Z1=25etZ2=30
Le rayon du cercle de base du Rp1= 0.03729m
pignon

Le rayon du cercle de base de la Rp2= 0.044753m

roue
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La masse du pignon
La masse de la roue

Le moment d’inertie du pignon
Le moment d’inertie de la roue

Fréquence de rotation du moteur
Fréquence d’engrénement

Le couple du moteur

Le couple de la charge

Rigidité radiale des roulements

Coefficient d’amortissement des
roulements

Coefficient d’amortissement moyen

m; = 0.3083kg

m, = 0.4439Kg

= mR?% /2 = 0.0002428kgm’
12= m,R%, /2 = 0.0005034kgm’

f1 = 30Hz

fn = 750Hz

M1 = 20.8Nm

M2 = 11.9Nm

k; = 6.56 x 10° N/m

C;-1.8 x 10° Ns/m

Cm=0.67 103 Ns/m

Tableau Ill. 1 : Parametre de simulation[21] .

[11.3 Modéle numérique :

Les figures I1.1-111.2 présentent la méthode numérique utilisé pour un modéle

dynamique du systeme d’engrenages a 6 DDL considérant le mouvement latéral idéal afin

d’étudier les propriétés de la réponse vibratoire de ce dernier.

Le calcul consiste a résoudre les équations de la dynamique pour le systeme d'engrenage par

un calcul temporel pas a pas en utilisant un programme de calcul écrit en langage

Matlab/Simulink. La méthode de résolution utilisée aux calculs numérique est celle de la
méthode (Ode 113 (Adams)) avec un pas fix (107).
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Figure I1l. 1: Schéma numérique global du modéle d’engrenages & 6 DDL.
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Figure I1l. 2 : Schéma de la résolution numérique d’engrenages a 6 DDL.
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111.1 Résultats en régime Transitoire :

111.1.1 Réponse vibratoire du systéme d’engrenage sans défaut en régime

transitoire

La variation de la rigidité en fonction du temps selon le nombre des dents en contact

sans défaut en régime transitoire est présentée dans la figure 111.3, pour un rapport de contact

égal a 1.6. Cette figure montre une plage de rigidité entre les deux limites maximum et

minimum.

x10

1.6

141

Kt (N/m)
o

0.8 ‘
0 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25

Temps(s)
Figure I11. 3: Rigidité en fonction du temps ‘sans défaut’ en régime transitoire.

La figure II1.4 représente I’erreur de transmission dynamique de déplacement sans

défaut pour différents rapports de contact CR en régime transitoire.
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La figure 111.4 (a) décrit que le premier contact des dents entre les différents rapport CR donne
une amplitude de déplacement similaire d’un seuil de I’ordre de 6.7. 10 m due 4 la rigidité au
démarrage. Par contre la figure 111.4 (b) représente la zone agrandie (encadré dans la figure
I1.4(a)) qui montre une variation d’ETD de déplacement pour chaque rapport de contact en
fonction du temps. On remarque que | ETD de déplacement diminue par le temps et garde la
distance de chaque rapport de contact qui est définie par les deux composantes de la rigidité

(Kmax et Kmin) voir Figure II1.3 dans une seule période d’engrénement

—CR=14
6 ~-CR=1.6| |
— - —=CR=1.8
£
£5 1
[«}]
£
84 ]
(0]
g
a3 B
[¢)]
o
a2 .
|_
L
1 |
____________ |
0 | HIH
10 T T T T 100
—CR=1.4
(b) - CR=1.6
E15
I=
(4]
£
©
®
T 10
)]
a
(4]
o
E s
L
0

Temps(s)

Figure I11. 4: Erreur de transmission angulaire de déplacement en fonction du temps pour différentes
valeurs de CR en régime transitoire.

36



Chapitre 111 : Reésultats et interprétations

Le déplacement du pignon sans défaut pour différents rapports de contact CR en régime
transitoire est présenté dans la figure I11.5.
La figure 111.5 (a) illustre que le déplacement du pignon en fonction du temps atteint la valeur
maximale de 3.90.10™m dans la direction y directement au démarrage pour les divers rapports
de contact. Apres avoir élargi I’aire encadré « voir figure I11.5 (a) », la figure 111.5(b) indique
que le déplacement de pignon sur Y diminue par le temps et garde la distance de chaque
rapport de contact qui est définie par les deux composantes de la rigidité (Kmax et Kmin)

dans une seule période d’engrénement

%107

(a)

—CR=1.4
- CR=1.6 -
- -CR=18

w
)]
T

déeplacement Yp{m)
~ oon b ow
T T T T T

e
9]
T

=
S
()]
3
|
|
1
|
T
1
|
o
o

x10°®

~

-
N

déplacement Yp(m)
5 o o o

N

107"
Temps(s)

Figure I11. 5: Déplacement du pignon dans la direction Y en fonction du temps pour différentes
valeurs de CR.
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111.1.2 Réponse vibratoire du systéme d’engrenage avec défaut en régime

transitoire

La figure 111.6 présente la variation de la rigidité en fonction du temps avec un faible
rapport de contact égal a 1.6 en régime transitoire, par la présence d’un défaut d’usure qui par

la suite cause une réduction importante de rigidité de 75%.

8
1610 . : .

Kt (N/m)
o

0 002 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14  0.16 0.18 0.2
Temps(s)

0.8

Figure I11. 6: Rigidité en fonction du temps ‘défaut d’usure distribué’.

La comparaison des résultats de ’erreur de transmission de déplacement avec et sans
défaut en régime transitoire pour un rapport de contact égal a 1.6 est présenté dans les figures
[11.7 (a et b). En premier lieu ; la figure I11.7 (a) montre que I’amplitude dans le systéme avec
défaut au démarrage augmente d’une valeur de 36,7% par rapport a celle du systéme sans

défaut due a la diminution de la rigidité.

Tandis que la figure I11.7 (b) montre I’apparition de deux nouveaux pics causés par le défaut

d’usure par rapport au systéme sans défaut.
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Figure I11. 7: Comparaison de I’erreur de transmission de déplacement avec et sans défaut en régime
transitoire.

La figure 111.8 présente la comparaison du déplacement de pignon suivant Y sans et
avec défaut en régime transitoire. Cette courbe indique que le premier pic du pignon pour le
cas sans défaut est inférieur au regard de pignon avec défaut due a la diminution de la rigidité
de ce dernier.

Aprés avoir élargi I’aire encadré « voir figure I11.8 (a) », la figure 3.111 (b) indique que le
déplacement de pignon sur Y diminue par le temps et garde la distance de chaque rapport de
contact qui est définie par les deux composantes de la rigidité (Kmax et Kmin) dans une seule

période d’engrénement.

39



Chapitre 111 : Reésultats et interprétations
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Figure I11. 8: Comparaison du déplacement de pignon dans la direction Y avec et sans défaut en
fonction du temps en régime transitoire.

111.2 Résultats en régime permanent :
111.2.1 Réponse vibratoire du systéme d’engrenage sans défaut en régime
permanent :

La variation de la rigidité en fonction du temps selon le nombre des dents en contact

sans défaut en régime permanent est présentée dans la figure 111.9, pour un rapport de contact
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égal a 1.6. Cette figure montre une plage de rigidité entre les deux limites maximum et

minimum qui est similaire pour toute période suit au régime permanent.
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Figure I11. 9: Rigidité en fonction du temps ‘sans défaut’ régime permanent.

L’erreur de transmission dynamique de déplacement sans défaut pour différents rapports

de contact CR en régime permanent est discuté dans la figure 111.10.

Cette figure montre que le premier contact des dents entre les différents rapport CR donne une

amplitude de déplacement similaire d’un seuil de I’ordre de 5.4. 10° m due a la rigidité au

démarrage. On remarque aussi que I’ETD de déplacement par rapport au temps pour les trois

rapports de contact est similaire pour chaque période du au régime permanent.
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Figure I11. 10: Erreur de transmission angulaire de déplacement en fonction du temps pour différentes
valeurs de CR en régime permanent.
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111.2.2 Réponse vibratoire du systéme d’engrenage avec défaut en régime

permanent :

La figure 111.11 présente la variation de la rigidité en fonction du temps avec un faible
rapport de contact égal a 1.6 en régime permanent, par la présence d’un défaut d’usure qui par
la suite cause une réduction importante de rigidité de 75%. On remarque que la rigidité est

similaire tout au long de la période étudié.

x108
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o

08 1 | |
0 0.002 0.004 0.006 0.008 0.01 0.012 0.014

Temps(s)

Figure I1l. 11: Rigidité en fonction du temps ‘avec défaut’ régime permanent.
La comparaison des résultats de I’erreur de transmission de déplacement avec et sans
défaut en régime transitoire pour un rapport de contact égal a 1.6 est montré dans la figure
11.12

La figure montre que ’amplitude dans le systeme avec défaut au démarrage augmente par
rapport a celle du systéeme sans défaut due a la diminution de la rigidité. Au surplus on
remarque 1’avenement de deux nouveaux pics causés par le défaut d’usure par rapport au

systéeme sans défaut.
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Figure I11. 12: Comparaison de I’erreur de transmission de déplacement avec et sans défaut en
régime permanent.

La figure 111.13 présente la comparaison du déplacement de pignon suivant Y des deux
cas avec et sans défaut en régime permanent. On remarque dans cette figure que les pics du
pignon avec défaut sont supérieurs par relativement au pignon sans défaut due a la diminution
de la rigidité.
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Figure 111. 13: Comparaison du déplacement de pignon dans la direction Y avec et sans défaut en
fonction du temps en régime permanent.

111.3 Conclusion :

Au terme de ce chapitre, nous avons analysé et interprété les résultats du modéle
numérique étudié antéricurement afin de mettre en place une modélisation globale d’un
engrenage a 6 DDL sous régime transitoires et permanent pour déferlants rapports de contact
(CR) avec et sans défaut. La résolution des équations du systéme est faite par un model
SIMILINK sous MATLAB.
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Conclusion générale et perspectives

L’objectif principal de ce mémoire est consacré a l‘analyse vibratoire des engrenages a
plusieurs degrés de liberté en présence de défaut. Les modeles de rigidité de denture sont
utilisés pour modélise les défauts des dentures d’engrenages. Pour cela, un programme de
calcul écrit par langage MATLAB/SIMULINK a été élaboré, pour simuler et analyser les

défauts d’engrenage par analyse temporelle.
Les résultats de ce mémoire peuvent étre résumés comme suivants :

e La variation de la rigidité d’engrénement provoque le changement de la réponse
vibratoire.

e La reponse transitoire montre que la fréquence du systeme la plus dangereuse se
crée directement au démarrage.

® [L’erreur de transmission diminue avec 1’augmentation de la rigidité

e La présence de 'usure conduit a la chute de la rigidit¢ d’engrénement pour
chaque contact entre les dents défectueuses.

e La durée de la rigidité pour deux paires de dent en contact est augmentée par un
rapport de contact élevé, ce qui justifie la diminution de I’erreur de transmission

dynamique.
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RESUME

L’analyse du comportement dynamique des systeémes mécaniques constituent un intérét majeur dans le
domaine industriel. Le besoin d’augmentée ou diminuée les vitesses des machines tournantes exige une
transmission par engrenage pour atteindre 1’objective, le fonctionnement de ce systéme d’engrenage
engendre des vibrations qui perturbent le comportement des machines. Pour cela, plusieurs paramétres de
conception doivent étre pris en considération pour assurer la transmission de la puissance de facon correcte,

d’avoir une bonne résistance a la fatigue et de diminuer la probabilité d usure.

L’étude réalisé dans ce travail porte sur I’analyse vibratoire des engrenages a plusieurs degrés de liberté
en présence de défaut. Les modéles de rigidité de denture sont utilisés pour modéliser les défauts des
dentures d’engrenages. Une étude paramétrique a été réalisée sous Matlab SIMILINK pour l'analyse de
I'effet des défauts d'engrenages, le rapport de contact ainsi que l'erreur de transmission dynamique en

régimes transitoire et permanent.

ABSTRACT

The dynamic behavior analysis of mechanical systems is one of the major interests in the industrial
sector. The need to increase or decrease the speeds of rotating machines requires a gear transmission to
reach the objective, the operation of this gear system creates vibrations that disturb the behavior of this
machines. To achieve this, several design parameters must be considered to ensure the transmission of

power correctly, to have a good fatigue resistance and to reduce the probability of wear.

The study carried out in this work focuses on the vibration analysis of gears with several degrees of
freedom in the presence of defects. The models of tooth rigidity are used to typical gearing defects. A
parametric study was performed with Matlab SIMILINK for the analysis of the effect of gear defects, the

contact ratio and the dynamic transmission error in transient and permanent regime.



