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Résumé

Dans le domaine des transmissions par engrenages, lorsque les disfonctionnements sont
importants, les calculs incorrects se compromissent, les engrenages travaillent dans des
conditions séveéres et sont par conséquent soumis a une détérioration progressive de leur état
(rupture, fissuration, usure, grippage, déformations plastiques des surfaces actives...),
notamment au niveau des dentures. Donc il est nécessaire de les soumettre a une surveillance

conditionnelle continue afin de détecter a un stade précoce des éventuels défauts.

A cette fin, nous utilisons le logiciel "SOLIDWORKS" pour dessiner notre model engrenage a
dentures droites, ainsi que le logiciel "ABAQUS" afin de simuler tout d’abord une fissure,
ensuite en variant des divers paramétres nous allons faire une analyse vibratoire du
comportement et voir par la suite les erreurs qui font face aux engrenages, ce que nous pourrons

les manipuler d'une bonne maniere dans les étapes de conception pour un meilleur rendement.

Mots clés : Engrenages, Modélisation, transmission, analyse, vibration, fissure, SLIDWORKS,

ABAQUS , propagation de fissure.



Abstract

In the field of gear transmissions, when the disadvantages are significant, incorrect calculations
are compromised, the gears work under severe conditions and are therefore subject to a
progressive deterioration of their condition (breakage, cracking, wear, seizure, plastic
deformation of the active surfaces...), especially in the teeth. It is therefore necessary to subject

them to continuous condition monitoring in order to detect possible defects at an early stage.

To this end, we use the software "SOLIDWORKS" to draw our model of spur gear, as well as
the software "ABAQUS" to create first a crack, then by varying various parameters we will make
a vibratory analysis of the behavior and see subsequently the errors that face the gears, which we

will be able to handle them in a good way in the future

Key words: Gears, Modeling, transmission, analysis, vibration, crack, SLIDWORKS,
ABAQUS, crack propagation.
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Introduction générale

Les systemes de transmission par engrenages sont largement utilisés pour transmettre de la
puissance et adapter les vitesses de rotation entre organes moteurs et récepteurs. En
fonctionnement, ces systéemes se déforment, vibrent et génerent du bruit. Dans le domaine des
transports ou des machines, ces phénomenes peuvent étre a I’origine d’émissions acoustiques
importantes que 1I’on cherche a minimiser. A ce titre, les engrenages sont reconnus comme des
sources internes de vibrations significatives et comme des points clés dans les mécanismes de
transfert et d’amplification de ces vibrations. Généralement les engrenages subits des problemes
vibratoires, ce qui va augmenter leur endommagement et leur déformation qui engendre par suite
leur fissuration.

Le comportement statique et dynamique des engrenages est étudié depuis plus de 60 ans mais
la problématique demeure toujours d’actualité. Il existe a ce sujet, beaucoup de travaux tant
expérimentaux que théoriques, les transmissions par engrenages ont vu leurs performances
acoustiques fortement améliorées grace aux travaux conduits par I’industrie sous I’exigence du
marché et de I’environnement, mais beaucoup reste a faire en raison de la complexité des
parametres qui entrent en jeu. Ainsi que Le comportement mécanique est influencé par les
interactions entre le chargement et les propriétés des surfaces.

Les contacts roulants et/ou glissants sont particulierement exposes a la fatigue de contact et aux
dommages structurels qui en résultent. Plusieurs variables peuvent étre utilisées pour décrire le
dommage par fatigue : Le processus de fatigue de contact complet peut étre divisé en plusieurs
étapes :

- Nucléation de microfissure.

- Progression de fissures courtes.
- Progression de fissures longues
- Rupture finale.

Dans le cas d’éléments mécaniques (engrenages, paliers ...), les deux premiéres étapes sont
fréquemment regroupées sous le terme « amorgage de fissuration » tandis que la progression de
fissures longues est appelée « propagation de fissure ». Dans ce mémoire nous allons étudier
I”influence des fissures sur le comportement vibratoire d’engrenage.

L’engrenage est donc considéré comme étant le principal générateur de vibrations et donc de
bruit dans les systemes de transmission de puissance. Ce bruit peut étre di au bruit

d’engrénement ou au bruit émis par la structure compléte c’est a dire les supports arbres,



roulements, carter, etc.... La nécessité de le réduire est devenue une préoccupation majeure pour
I’utilisateur et le consommateur.

Les chercheurs sont unanimes pour dire que l’engrénement apparait comme la source
principale d’excitation, tant sonore que vibratoire et que les diverses sources d’excitations vibro-
acoustique liées a I’engrenement peuvent se résumer :

* A I’erreur de transmission qui est un indicateur global du comportement traduisant aussi
bien les effets des défauts de fabrication que les phénomenes cinématiques et dynamiques.

» Aux principales causes d’excitations répertoriées dans la bibliographie relative aux :

- Déformations élastiques des dentures et de leurs supports ;
- Erreurs de forme et de position résultant de la fabrication (erreur de : pas, de distorsion, de
profils, d’excentricités) ou de détérioration en cours d’utilisation (usure, pitting, fissure...) ;

 Au type d’engrenages et type de matériau.

Ces sources sont a I’origine d’une fluctuation périodique de la raideur d’engrénement, raideur
qui résulte du contact entre les dents en prise.

Les modéles proposés dans la littérature ne prennent en compte que les vibrations de torsion
des arbres et rarement donc les vibrations de flexion des arbres et les déformations des
roulements. La réponse de I’engrenage est supposée étre la seule représentative de toute la
transmission. Les méthodes utilisées pour la modélisation sont généralement les éléments finis
pour les gros systemes.

Pour contribuer a I’amélioration de I’analyse dynamique des transmissions, nous proposons le
plan de travail suivant :

Dans le chapitre 1, nous présentons des Géneralités sur les engrenages (les types
d’engrenage, caractéristique, avantages et inconvénients...).

Le chapitre 2 est consacré aux sources d’excitations dans les transmissions par engrenages
(Principales sources d’excitations vibratoires « internes et externes », Défauts d’engrenage,
techniques de détection des défauts d’engrenage...).

Dans le dernier chapitre, nous avons fait une étude statique et numérique a I’aide du logiciel
ABAQUS aprés importer notre engrenage modélisé par le logiciel SOLIDWORKS. Nous
étudions I’influence de certains parametres de fonctionnement qui entrent en jeu (Matériau, les
effets de concentration de contrainte, influence de fissure...).

Nous concluons notre travail par une synthese des résultats obtenus et des recommandations
générales dans le domaine des transmissions et leur champ d’application et les perspectives pour

la poursuite de ce travail.






1.1 Introduction

Le principe de tout systeme mécanique est de transmettre et d’adapter une énergie mécanique
depuis une source d’énergie vers une application donnée. Parmi les premiéres machines
construites afin de modifier des vitesses angulaires étaient des roues de friction ; ces roues
étaient lisses et construites dans une matiére qui avait un fort coefficient de frottement. Elles
étaient maintenues en pression I'une contre l'autre, et le frottement qui se créait entre ces deux
roues assurait la rotation des roues. Mais ce systeme ne permettait pas de contréler correctement
le rapport qui existait entre les vitesses angulaires d'entrée et de sortie. En effet les frottements
qui existaient entre les roues n'étaient pas constants et le rapport entre les deux vitesses variait lui
aussi. D'ou l'idée de mettre autour de la roue des " obstacles ", des dents pour augmenter la
précision de la transmission de I'effort entre les roues. Ainsi naissent les engrenages dotés de
dents et qui permettent d'obtenir des rapports de transmission trés précis.

Les engrenages sont des éléments de machines qui permettent de transférer un mouvement de
rotation d'un arbre a un autre. Les systemes engrenant constituent des organes de transmission et
de puissance qui se sont largement répandus dans les domaines les plus variés de la construction
mécanique, dans les nombreuses machines, telles que les machines-outils, les vehicules, les
appareils de levage, les installations de puissance.

Avec le temps, les applications que I'ont trouvé aux engrenages se multiplient, et ils deviennent
vite un élément de machine trés varié et indispensable pour la transmission de mouvement et de
puissance.

Aujourd'hui encore, les engrenages sont couramment utilisés et demeurent un moyen trés
efficace pour transmettre un mouvement de rotation et une puissance d'un arbre menant a un
arbre mené. On trouve plusieurs types d'engrenages, dont quelques-uns sont représentés sur la
figure 1.1. On distingue trois grandes classes d'engrenages. Ces classes sont divisées selon la
position relative des axes des arbres en rotation. La premiere classe concerne les engrenages aux
axes paralleles. On inclut dans cette catégorie les engrenages cylindriques droits et les
engrenages cylindriques hélicoidaux. Ces derniers, pour des dimensions similaires, permettent
d'obtenir un rapport de conduite plus élevé. Les engrenages coniques, quant a eux, permettent la
transmission du mouvement de rotation entre deux arbres concourants. Ceux-ci peuvent
comporter une denture droite, inclinée ou spirale. Ces engrenages coniques a denture spirale sont

plus communément appelés spiro-coniques. [1]
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Figure 1.1 Types d'engrenages. [1]
1.2 Etat de Art du calcul des contraintes dans les engrenages droits

Dans sa these, Paré [2] présente un historiqgue complet des méthodes théoriques et
expérimentales développées pour le calcul des dents d'engrenages en flexion. Cette présentation
est resumee ci-dessous.

C'est Lewis, en 1893, qui a analysé les dentures droites symétriques par la théorie des poutres,
en inscrivant dans celles-ci une parabole d'iso-contraintes représentant une poutre d'égale
résistance. L'extrémité de celle-ci se trouve a l'intersection de la ligne d'action avec I’axe de
symétrie de la dent. Suite a cette hypothése, la contrainte en tension se calcule comme pour une
poutre en flexion, avec un encastrement a la section critique, sollicitée par la composante dans la
direction normale a la ligne de symétrie de la dent de la force appliquée sur la dent.

Un autre moyen d'étude des contraintes dans les engrenages est la photoélasticité. En 1926,
Timoshenko et Baud mesurent les contraintes et ils obtenaient des valeurs deux fois plus grandes
que celles calculées par la formule de Lewis. En pensant que cette différence est due a la
variation rapide de la section a la base de la dent, ils proposent un facteur de concentration de
contrainte (k;), un facteur qui varie avec la largeur de la section et le rayon de courbure au pied
de la dent. Comme la composante radiale de la force sur la dent crée une contrainte de
compression.

Aprés une recherche photo élastique, en 1948, Heywood représente une dent comme un
trapéze equivalent et a partir de celui-ci développe une formule pour le calcul de la contrainte
maximale. Sa formule comprend en plus du facteur de concentration de contrainte, du terme de

contrainte en flexion et un facteur de correction de I'effet de la charge.



En 1950, Niemann et Glaubitz font eux aussi des tests photo élastiques et ils proposent que la
contrainte maximale soit égale aux contraintes de flexion, de compression et de cisaillement,
multipliées par un facteur de concentration de contrainte. La contrainte de cisaillement est reliée
par un facteur ps dépendant de la forme de la dent. Pour cette formule la section critique est
située sous le cercle de téte, a deux fois le module de la dent, se situe au point de tangence de la
parabole avec le profil de la dent.

En 1973, Wilcox et Coleman développent, a l'aide des résultats obtenus parlent éléments finis,
une nouvelle formule pour le calcul de la contrainte au pied de la dent. Elle peut s'appliquer aux
dents symétriques ainsi qu'asymeétriques, mais elle n'est pas fiable lorsque la sollicitation se situe
dans la partie inférieure de la dent.

En 1974, Winter et Hirt mesurent expérimentalement les contraintes au pied de la dent avec les
jauges de contraintes.

Comme le montre ce court historique, une des méthodes couramment suivies par les
chercheurs a été d'obtenir des données par différentes techniques et de formuler des équations
empiriques permettant une détermination facile des contraintes. On doit souligner que la plupart
des formules ont été développées pour le coté en tension de la dent, car c'est de ce coté
gu'apparaissent les fissures. Dans la plupart des travaux présentés, les résultats n'étaient pas
satisfaisants pour les engrenages a grand nombre de dents.

En 1980, Allison et Hear suggerent que cela est di a l'augmentation de l'influence de la
contrainte en cisaillement sur ces engrenages. Plus un engrenage a un nombre élevé de dents,
plus celles-ci sont petites et ressentent le cisaillement relativement aux autres contraintes.

Depuis 1980, l'orientation des travaux de recherche a surtout été dirigée vers l'application des
méthodes numeriques : éléments Finis, Equations Integrales, Méthode des Potentiels Complexes,
Bandes Finies. La Méthode des Eléments Finis est une méthode facile & appliquer et elle permet
d'étudier et de modéliser I'engrenage de facon plus globale. En effet avec cette méthode, il est
possible de tenir compte de plusieurs paramétres comme le nombre de dents sur I'engrenage,
I'épaisseur de la jante, etc.

En 1983 Rubenchick propose l'utilisation de la Méthodes des Equations intégrales pour les
engrenages droits. En 1984, Gakwaya, Cardou et Dhatt ont comparé cette méthode avec celle des
Eléments Finis. Selon leurs résultats, pour la méme précision et pour des engrenages droits, la

Méthode des Equations Intégrales est moins dispendieuse a utiliser.

1.3 Définition d’un engrenage

Un engrenage est un mécanisme composé de deux roues dentées mobiles autour d'axes de

position fixe et dont lI'une entraine I'autre par I'action des dents successivement en contact et on
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dit que les deux roues sont conjuguees. La plus petite roue est appelée pignon, la plus grande est
la roue. Autrement dit un engrenage est un ensemble de deux roues munies de dents assurant un
entrainement positif (sans glissement possible) entre deux axes peu éloignés I’un de I’autre.
(Figure 1.2) [3]

pignon

pignon

crémaillére

Figure 1.2 Exemple d’un dispositif de transmission par engrenages. [3]

Les caractéristiques vibratoires sont connues pour dépendre de I’ensemble des constituants

d’une transmission avec, en particulier, les contributions importantes associées :
* AUX engrenages qui sont généralement reconnus comme les composants les plus influents.

* Aux arbres supports des engrenages.

*Aux paliers (roulements, paliers hydrostatiques ou hydrodynamiques).

* Au carter.

Les criteres de confort acoustique, de tenue mécanique et de gain de poids sont de plus en plus
prégnants dans la conception des architectures de trains d’engrenages modernes et induisent de
nouvelles voies d’études.

Une approche globale s’avére fréquemment nécessaire afin de caractériser les phénoménes
vibro-acoustiques associés aux excitations liées aux conditions de contacts entre les dentures et a

la propagation des vibrations par voies salisienne et aérienne vers le milieu extérieur. (Figure
1.3) [3]
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Figure 1.3 Emission de bruit dans les transmissions par engrenages. [3]

1.4 Géometrie et technologie

La géométrie et la technologie d’obtention different d’une roue dentée a une autre. Par
exemple dans le cas des roues a denture droite, les surfaces primitives sont des cylindres droits
d'axes paralleles. Aussi, les surfaces des dentures sont des cylindres dont les génératrices sont

paralléles aux axes. Les roues dentées peuvent étre a contact externe ou a contact interne. (Figure
1.4)

Figure 1.4 Contact externe /interne. [4]

Le transfert de la charge d'une dent a l'autre dépend beaucoup de la distribution des erreurs et
des déformations sur I’ensemble de la géométrie des dents. Souvent, un transfert brutal, ne peut
étre empéché. Ce dernier étant un générateur de surcharges dynamiques, de vibrations, de bruit et
en consequence d'usure et de fractures prématurees, principalement sur les roues a denture
droites. Pour pallier a cet inconvénient, I’utilisation de la denture hélicoidale rallonge I'action de
la dent. (Figure 1.5) [4]



Figure 1.5 Engrenage hélicoidale. [4]

1.5 Réle des engrenages

Dans un contexte industriel, il est fréquent que les moteurs disponibles sur le commerce, qu’ils
soient électriques, thermiques, pneumatiques ou hydrauliques, ne fournissent pas les
Couples/vitesses nécessaires au bon fonctionnement des systéemes développés (a moins de
développer son propre moteur, ce qui a de fortes répercutions sur le colt du produit).

Il est nécessaire dans ce cas d’adapter la vitesse de rotation et le couple, ces deux paramétres
étant liés I’un a I’autre car a une puissance constante, si I’'un augmente, I’autre diminue : P=Cw
[5]

A titre d’exemple, dans un véhicule motorisé, I’adaptation se fait au moyen des engrenages

constituant la boite de vitesses (voir schéma ci-dessous).

Arbre de
transmission

; Joints de L )
Embr: %, Différentiel L
ayage , cardan =t
R

Marendez-Banz

Figure 1.6 Transmission de vitesse entre moteur et la boite de vitesses. [5]



1.6 Fonctionnement des engrenages

Pendant le fonctionnement d’une transmission, le contact d’une dent de la roue menante avec
une dent de la roue menée s’amorce au pied de la dent menante et au sommet de la dent menée.
L’engrénement s’effectue sur toute la largeur des dents a la fois (engrenage a dentures droites).
Pour que la transmission de la rotation a I’arbre mené soit continue, I’attaque du couple de dents
suivant doit se produire avant la fin de prise du couple précédent. (Figure 1.7) Dans les sections
perpendiculaires aux axes des roues hélicoidales, le contact s’établit de la méme fagon que dans
le cas des roues a dentures droites, mais du fait que les dents des roues hélicoidales sont
disposées suivant les hélices, la phase de leur engrenement varie dans les sections paralleles,
contrairement aux engrenages a dentures droites ou cette phase est la méme sur toute la largeur
des roues. A la différence d’un engrenage droit, dans un engrenage hélicoidal le contact des
dents s’établit non pas simultanément sur toute leur largeur, mais progressivement.
L’engrénement d’un couple de dents s’amorce a la racine de la dent menante et sur I’aréte de la

dent menée. [6]
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Figure 1.7 Couple de dents en contact. [6]
1.7 Avantages et inconvénients des engrenages

Certainement la transmission la moins économique car elle nécessite un usinage soigneux des
roues et un entraxe précis et constant des deux arbres. Elle nécessite une lubrification, ce qui
permet notamment d’obtenir une durée de vie élevée avec un niveau sonore variable suivant type
d’engrenage. Les avantages majeurs de la transmission par engrenage par rapport au trois
précédentes sont : La possibilité de transmettre la puissance quelle que soit la position relative
des deux arbres, la précision de la transmission, 1>98%, les couples et les puissances

transmissibles sont élevés avec une durée de vie élevée. [7]
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1.8 Classification des engrenages

Les engrenages sont classés en différentes catégories caractérisées par : la position relative des
axes des arbres d'entrée et de sortie, la forme extérieure des roues dentées et le type de denture.
On distingue trois catégories d’engrenage comme montre le tableau 1.1.

Tableau 1.1 Classification des engrenages.

Engrenages a axes paralleles Engrenages a axes concourants Engrenages a axes orthogonaux

(engrenages cylindrigques) (engrenages coniques) (Engrenages gauches)

Dans chacune de ces familles on retrouve différents types d’engrenages.

1.8.1 Engrenages paralléles & denture droite !

Les plus simples et les plus économiques, ils sont utilisés pour transmettre la puissance et le
mouvement entre deux arbres paralléles. Ces engrenages sont bruyants et génerent des

vibrations. Il existe deux types d’engrenages paralléles comme illustre la figure 1.8.
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Figure 1.8 Engrenage extérieur/intérieur.

Dans le cas du pignon crémaillere (a rayon infini), il s’agit de transformer le mouvement de

rotation du pignon en mouvement de translation de la crémaillere. (Figure 1.9)
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Figure 1.9 Pignon crémaillere.

dentures. [3]

Caractéristigues des dentures : Les dents des roues de I’engrenage a dentures droites sont
paralleles a I’axe de rotation des arbres. 1l y a engrénement couple de dents par couple de dents

Ry
6? s

fiy = m = module &

fp=1.20m

ce qui entraine des chocs d’engrénement. La figure 1.10 représente les caractéristiques des
h=h +h=225m

flanc

ardte
.} _saillie
= & ;

flanc de saillie

flanc de creux

~cearcle de téte

—cercle primitif

Figure 1.10 Caractéristiques d’un engrenage a dentures droites. [3]

~— cercle de pied

Les caractéristiques d’un engrenage a dentures droites sont représentées dans le tableau suivant :

Tableau 1.2 Désignations des caractéristiques d’un engrenage. [3]
Désignation Symbole Formule
Module m Par un calcul de RDM
Nombre de dents z Par un rapport de vitesse
Diameétre primitif d d=m*Z
Diamétre de téte dy dy=d+2*m
Diametre de pied df df= d-2,5%*m
Saillie ha hg=m
Creux hf hg=1,25%m
Hauteur de dent h h=2,25*m
Pas p =mn*m
Largeur de denture b b=k, (5¢k<16)
Entraxe a a= (di+dy)/2
Avec : K : Coefficient de largeur de denture.
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* Le module (m) : Le module d’une denture est la valeur qui permet de définir les
caractéristiques d’une roue dentée. C’est le rapport entre le diameétre primitif de la roue et le
nombre de ses dents. Le module m est une grandeur normalisée en mm,

* Cylindre primitif de fonctionnement ; diametre primitif d : cylindre décrit par I’axe

instantané de rotation du mouvement relatif de la roue conjuguée par rapport a la roue
consideérée. La section droite du cylindre primitif donne le cercle primitif de diameétre d.

* Cylindre de téte ; diamétre de téte d, : cylindre enveloppe du sommet des dents. La section

droite du cylindre de téte donne le cercle de téte de diametre d,.

* Cylindre de pied ; diametre de pied d¢ : cylindre enveloppe du fond des dents. La section

droite du cylindre de pied donne le cercle de pied de diamétre d;.
1.8.2 Les engrenages cylindrigues a dentures hélicoidales

Les avantages a dentures hélicoidales sont les plus utilisent en transmission de puissance, les

dents inclinées par rapport a I’axe de I’angle d’inclinaison de denture, permettent d’avoir une
surface de contact plus importante et une meilleure répartition des charges, une meilleure
progressivité et une plus grande continuité d’engrénement.
IIs sont ainsi plus performants et pour transmettre des puissances et des couples supérieurs tout
en étant plus silencieux. Mais I’inclinaison de la denture engendre des poussées axiales et des
surcharges sur I’arbre qu’il faudra encaisser. Il existe un type de denture hélicoidal appelé
a denture en chevrons, ou denture « Citroén », inventée par Charles Renard mais brevetée par
André Citroén, est composée de deux dentures hélicoidales de dimensions identiques, mais
d'hélices en sens contraires de maniere a annuler I’effort axial sur I'ensemble. (Figure 1.11) [5]

denture chevron

Figure 1.11 Engrenages cylindriques a dentures hélicoidales. [5]

Caractéristigues des dentures : La figure 1.12 ci-dessous illustre Les éléments caractéristiques

des dentures hélicoidales.
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Figure 1.12 Les éléments caractéristiques des dentures hélicoidales. [5]

Avec : p*: angle d'hélice. Pt : pas apparent. Pn: pas réel.

Relation : Pn =Pt *cosp* mp =m; *cospd=m * Z

On constate que le diameétre primitif varie avec 1’angle d’hélice B, il en est de méme pour les

diameétres de téte et de pied.

Le tableau 1.3 suivant donne les différentes caractéristiques d’engrenage cylindrique a dentures
hélicoidales.

Tableau 1.3 Caractéristiques d’engrenage cylindrique a dentures hélicoidales. [8]

Désignation Symbole Valeur
Angle d’hélice B Valeur comprise entre 15° et 30°
Sens de I’hélice Si le pignon a gauche, la roue aura une hélice a droite.
Nombre de dents Z Nombre entier positif lié aux
Conditions de fonctionnement et de fabrication.
Module réel mp Déterminé par un calcul Rdm et choisi parmi les valeurs
normalisées.
Pas réel Pn Pn=rt*m,
Module apparent my MM, cosi
Pas apparent P: Pi=rt*m,
Diamétre primitif dp di=d-2,5*m,,
Entraxe de a a= (d1+d2)/2
I’engrenage
Angle de pression a Généralement a=20°
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Efforts [
La composante normale a la denture donne ici trois forces :
* Effort tangentiel T, souvent déterminé a partir du couple (T=2* C/d).
* Effort radial R, déterminé par la relation : R = (T / cos B) * tan a.
* Effort axial A, déterminé par la relation : A =T * tan .

La figure 1.13 montres les trois différents efforts sur la dent.

F=T+R _ R=Ttancx

T =2C/d
{(C: couple - d:diamétre primitif)

Figure 1.13 Les différents types des efforts sur la dent. [54]

Avantages de la denture hélicoidale par rapport a la denture droite :

* Transmission plus souple.
* Moins de bruit.
* 2, 3 ou 4 dents toujours en prise ; efforts transmis plus importants.

* Variation d’entraxe en faisant varier I’angle d’hélice.

Inconvénients de la denture hélicoidale par rapport a la denture droite :

* Rendement moins bon.
* Engendre un effort axial.
* Utilisation impossible en baladeur.

* Plus colteux.
1.8.3 Les engrenages coniques ™

C’est un groupe important utilisé pour transmettre un mouvement entre deux axes non
paralleles dont les axes sont concourants. Les axes a 90° sont les plus courants. Les surfaces

primitives ne sont plus des cylindres mais des cones (cones primitifs). Les cdnes sont tangents
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sur une ligne MM’ et leur sommet commun est le point S comme le montre la figure 1.14. C’est

aussi le point d’intersection des axes de rotation des 2 roues.

Figure 1.14 Engrenages a axes concourants. [9]

Le tableau suivant représente les différentes caractéristiques :

Tableau 1.4 Caractéristiques d’engrenage a axes concourants. [9]

Désignation Symbole Valeur
Module M Déterminé par un calcul Rdm.
Nombre de dents Z Nombre entier positif lié aux conditions de

fonctionnement et de fabrication.

Pas Pn Py=m*m
Angle entre les arbres X Fonction de I’architecture du systeme.
Rapport de transmission | I =N1/No=wi/wWy=Z,/Z,=d,/d,
Angle primitif D D=m*z
Saillie de la dent A tan 6,=Z, / Z, =N2/N1
tand,=2,/ Z,;= N4 /N,
Creux de la dent h¢ Hi m
Hauteur de la dent h, h,=1.25*m
Epaisseur de la dent H h=2.25*m
Intervalle de la dent S S=p/2=p*m/2
Largeur de denture B b=p/2=n*m/2
Diametre de téte d, d,=k*m (k compris entre 8 et10, souvent10).
Diamétre de pied d¢ ds=d-2hf*cos 6=m*(Z -2 ,5c0sd)
Angle de pression A Généralement a=20°
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On distingue trois types de dentures (figure 1.15) :

* Denture droite : les plus simples, pour des fréquences de rotations élevees. Elles sont plut6t
bruyantes et générent des vibrations.

* Denture hélicoidale ou spirale : moins bruyantes a tres grande vitesse.

* Denture hypoide : variantes, plus complexes avec les mémes qualités générales.

denture droite denture hélicoidale ou spirale denture hypaide

Figure 1.15 Types des dentures. [9]

1.8.4 Engrenages gauches (systéme roue et vis sans fin)

Un engrenage a vis est un engrenage gauche constitué d'une vis et d'une roue a vis conjuguée.
Le profil de la vis est (en général) trapézoidal. (Voir figure 1.16) Dans de nombreux cas ce
dispositif est irreversible, ce qui signifie que si la vis peut entrainer la roue, la roue ne peut pas,
en raison des frottements, entrainée la vis. Ce cas est intéressant par exemple pour la commande

d'un treuil qui ne peut pas se dérouler tout seul.

-

B = P
P = Berv = Dot

m _ 2 | o, Oy ; . my B L Th
| [ 7: | | i, oy | |'|q" Bn= 00 ”_'i_ 2 {sinﬁﬁ casﬂ'ﬂ:l

Figure 1.16 Caractéristiques d’engrenage gauche (systeme roue et vis sans fin). [8]
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On représente les déférentes caractéristiques des engrenages vis sans fin dans le tableau 1.5
suivant :

Tableau 1.5 Caractéristiques d’engrenage a vis sans fin. [9]

Désignation Symbole Valeur
Nombre de filets Zy
Angle d’hélice 3* Fonction de réversibilité de

la transmission.

Module reéel m, Déterminé par un calcul
Rdm.
Module axial m;, M, =M,/COS Yvis
Pas réel Pn Pr=m*m
Pas axial P, Py=pn
Longueur de la vis L L= 5*py environ

Avantages et inconvénients : Les avantages de ces engrenages par rapport aux engrenages

cylindriques et coniques sont :
*Le fonctionnement est silencieux et amortissant.
*Pour les mémes puissances et rapport de transmission ces engrenages sont moins
encombrants et faciles a réaliser.
Parmi les inconvenients par rapport aux engrenages cylindriques et coniques, on peut citer :
*Le mouvement de glissement des flancs cause une grande usure, une grande perte de

puissance et un rendement plus bas. [10]
1.9 Profils conjugués

Les intersections des surfaces des dentures d’une roue cylindrique, avec un plan
perpendiculaire a I’axe de rotation de la roue, sont appelées profils.

On dit que deux profils sont conjugués s’ils restent constamment tangents, pendant le temps ou
les surfaces de dentures en contact assurent la transmission. Le profil, utilisé pour les

engrenages, est en général la développante de cercle. [11]

1.9.1 Profil des dents
Les dents doivent permettre de toujours maintenir les deux roues en contact, d’assurer une
rotation continue d’une roue par rapport a I’autre et de ne pas bloquer le fonctionnement de
I’engrenage. Le profil d’une dent de roue dentée n’est ni une droite ni un arc de cercle (voir
figure 1.17).
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Figure 1.17 Profil d’une dent. [12]

1.9.2 Profil en développante de cercle

La développante de cercle est donc la courbe dont les normales restent tangentes a un cercle
fixe. Plus concrétement, c’est la courbe que trace une main déroulant une bobine de fil tenue
dans l'autre main. Si on considére deux cercles de base associés a deux roues d’un méme
engrenage, il est possible de faire rouler sans glisser une droite simultanément sur les deux
cercles. De ce fait la vitesse circonférentielle des points des cercles est la méme que ceux de la
droite. Un point de la droite (point d’engrénement) va geénérer, sur les deux pignons, le flanc de
dent, la figure 1.18 représente la développante de cercle.

B 2 développantes | -
i Identiques gl T
| [ E' - —_— -1
L -

8 7, B
tangenta an A

[arc 3-4 = segment 3-4' |

raccordement |
| tketos) |

r. rayon de hass
D f

Figure 1.18 Développante de cercle. [13]
1.9.3 Dentures d’engrenages
Il existe plusieurs types de dentures, aux propriétés particuliéres. La quasi-totalité des formes
sont dites conjuguées : pendant la rotation, les dents restent en contact dans un plan sagittal, et

quand le lieu géométrique de ce point de contact est une droite, les profils des dents sont des
développantes de cercle.

1.9.4 Angle de pression a
Pour une position de contact quelconque entre le pignon et la roue le long de la ligne
d'engrenement, les angles de pressions respectifs @, de la roue et @, du pignon sont différents.
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Cependant, lorsque ce point de contact se fait en O (point primitif), les angles de pression

deviennent égaux a @, qui est aussi lI'angle de pression de I'outil de taillage (figure 1.19).

Figure 1.19 Angle de pression. [14]

1.9.5 Ligne d’engrenement ou ligne d’action

L'approche se definit comme étant la phase ou le point de contact C entre une paire de dents
sur la ligne d'action se déplace de T1 & O, soit du début du contact jusqu'au point primitif. La
retraite se définit comme étant la phase ou le point de contact C entre une paire de dents sur la

ligne d'engrenement se déplace de O a T2, soit du point primitif jusqu’a la fin du contact. (Figure
1.20)

ligne
d'engrenement

Figure 1.20 Approche et retraite dans un couple d’engrenage. [12]

1.9.5 Interférences

On a vu précédemment que pour avoir un engrénement correct, il faut que le point de contact
des profils reste sur le segment T1T2.

Le mouvement se fait sans interférence, si le point de contact se fait au-dela du cercle de base
(voir figure 1.21).
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cercle de
bhase

Figure 1.21 Fonctionnement sans interférence. [15]

S’il en est autrement, c’est a dire le contact se fait en dessous du cercle de base, on dit qu’il y a

interférence. (Figure 1.22)

cercle de
hase

Figure 1.12 Interférence de fonctionnement. [15]
1.9.6 Fonctionnement avec jeu
Le jeu B est nécessaire pour le bon fonctionnement des engrenages (Figure 1.23) il permet :
* Une bonne lubrification.

« Evite le blocage en cas de dilatation due a une variation de température.

Figure 1.23 Fonctionnement avec/sans jeu. [15]
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Le jeu peut étre contr6lé par une modification d’entraxe, un déport de fabrication ou une

modification de I’épaisseur des dents de I’outil a taillage.
1.10 Le rapport de réduction

On peut assimiler I’engrenement d’un pignon et d’une roue au roulement sans glissement de

deux cercles primitifs I’un sur I’autre.

Le rapport de transmission de I’engrenement est alors : i:?]—‘r’ = x—; = g Avec :
nr : Vitesse de rotation de la roue ; Np : nombre de dents du pignon ;
D : diametre de la roue ; np: Vitesse de rotation du pignon ;
d : diametre du pignon ; N, : nombre de dents de la roue.

[15]

1.11 Procédures de calcul des roues dentées a denture droite

Cette partie presente certaines formules de calcul selon les normes ISO. Dans la désignation
des diamétres, la lettre minuscule d est utilisee pour le pignon et la lettre majuscule D est utilisee
pour la roue.

Le pignon désigne généralement I'élément ayant le plus petit nombre de dents. La roue désigne

quant a elle I'élément ayant le plus grand nombre de dents.

Module : Le module, désigné genéralement par m, est une caractéristique importante des
engrenages qui représente la dimension des dents. Il est égal au nombre de mm de diamétre
primitif par dent. Pour qu'il y ait engrenement correct entre un pignon et une roue, il est

nécessaire que leurs modules soient les mémes.

Cercle primitif: Le cercle primitif représente la zone de contact ou il y a roulement sans

glissement entre le pignon et la roue. On peut donc assimiler I'engrenage a deux cercles primitifs

qui roulent sans glisser I'un sur l'autre. (Figure 1.24)

=1 —Aa

D,d

Figure 1.24 Cercle primitif.
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Cercle de base : Le cercle de base sert a la construction de la développante de cercle. Le cercle
de base est le cercle a partir duquel le profil en développante commence. La normale au profil est
tangente au cercle de base et, par conséquent, la ligne d’action est aussi tangente aux cercles de
bases du pignon et de la roue. (Figure 1.25)

Figure 1.15 Cercle de base.

Cercle de pied : Le cercle de pied se trouve a fond de dent. (Figure 1.26)

Figure 1.26 Cercle de pied.

Cercle de téte : Le cercle de téte se trouve au sommet des dents. C'est celui qui peut étre

mesuré directement a lI'aide d'un pied a coulisse. (Figure 1.27)

‘V

Figure 1.27 Cercle de téte.
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Pas circulaire: Le pas circulaire p correspond a la longueur de l'arc de cercle entre points
homologues de deux dents consécutives le long du cercle primitif. 1l correspond donc a la

somme de l'intervalle i et de I'épaisseur t tous deux mesureés sur le cercle primitif. (Figure 1.28)

p

Figure 1.28 Pas circulaire.

Pas de base : Le pas de base Pb correspond a la distance entre deux dents consécutives le long

de la ligne d’action. (Figure 1.29)

Figure 1.29 Pas de base.

Caractéristigues de la denture :

Figure 1.30 Caractéristiques des dents.

Les caractéristiques qui définissent la dent sont déterminées comme suit :
* Saillie: hy =m *Jeuafonddedent:c=0,25xm *Creux :hy=1,25xm
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Entraxe : L'entraxe C représente la distance entre les centres du pignon et de la roue. (Figure
1.31) Pour avoir un bon fonctionnement de I’engrenage, il faut assurer un jeu entre une paire de
dents. Il permet une lubrification efficace et d'avoir une marge de manceuvre en cas de dilatation
due & une variation de température.

Une diminution d'entraxe entraine une diminution du jeu. La variation d’entraxe peut donc

servir a contréler le jeu. [15]

Figure 1.31 Entraxe. [15]
1.12 Choix des matériaux

Un bon nombre de matériaux sont utilisés pour la fabrication des engrenages :
* Aciers de toutes nuances.
* Fontes ordinaires et speciales.
* Bronzes.
* Matiéres synthétiques, etc.
Le choix dépend d’un assez grand nombre de facteurs :
* Types d’engrenages.
* Vitesses de rotation.
* Résistances demandées a la rupture et a I’usure.
* Silence de fonctionnement.
* Dimensions de I’engrenage.
* Matériel d’usinage disponible, etc....

On peut toutefois a I’exception des engrenages a vis sans fin pour lesquels le bronze est
pratiqguement le seul matériau possible pour la roue, ce sont les aciers qui sont de loin les plus
utilisés. Ils permettent d’obtenir le maximum de sécurité avec un encombrement minimum, les
questions de fonderie, de forge est d’usinage des grandes roues ne constituent méme plus un

obstacle dans I’industrie moderne. [16]
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1.13 Quialité des engrenages
On cite six Classes de preécision :

* Classe 1 a 4 : Précision exceptionnelle et grandes vitesses (V > 30 m/s), engrenages
étalons, turbines.

* Classe 5 et 6 : Denture rectifiée ou rasée, vitesses élevées (V < 20 m/s). Appareil de
mesure, turbine, automobiles, machine outils.

* Classe 7 : Denture taillée et rectifiée, bonne qualité en mécanique générale, vitesses (V <
10 m/s). Manutention, machines-outils, automobiles, machines de bureau.

* Classe 8 et 9 : Qualité courante pour roues trempees non rectifiées, vitesses (V < 7 m/s).

* Classe 10 : Procédés usuels de fabrication, incluant engrenages en plastique.

* Classe 11 et 12 : Engrenages lents (V < 2 m/s) et/ou a gros modules. [17]

1.14 Schématisation des engrenages

Les différents schémas des engrenages sont représentés dans la figure 1.32 suivante :

Schémas cinématiques (normalisation)

1 O ©

—beq e

helicoidale chevron

roue extérieure

{O

1O

roue intérieure

13

1

denture extérieure

denture intérieure

roue conigue

T
1S

222 s Spirale

roue et crémaillére

o b
et

globique vis tangent

engrenages droits

Engrenages coniques

roue et vis sans fin

Figure 1.32 Schématisation des engrenages. [15]

1.15 Conclusion

Ce chapitre est représenté par une étude bibliographique consacrée a la description des
engrenages, dans laquelle nous avons présenté les classes des engrenages, leurs types ainsi que

les caractéristiques géométriques et différents parametres.
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2.1 Introduction

Geéneéralement les propriétés vibro-acoustiques des transmissions par engrenages sont
principalement dues a des erreurs statistiques de transmission. Celle-ci constitue la source
d'excitation interne générée au niveau de l'engrenement, et son origine physique est la
déformation élastique du profil de dent provoquée par I'application du couple moteur et la
déviation géométrique de l'engrenage (erreur de fabrication, correction du profil de dent,
parallélisme).

En régime permanent, ces sources d'excitation sont a l'origine des fluctuations périodiques de
la raideur d'engrénement, qui sont produites par le contact entre différentes paires de dents
d'engrenement. Ils générent des surcharges dynamiques sur les engrenages, et ces surcharges
sont transmises a l'arbre, aux roulements et au carter de la boite de vitesses.

La premiere partie de ce chapitre répertorie le comportement vibratoire des transmissions par
engrenage.

Dans la deuxiéme partie, de nombreuses sources passionnantes sont discutées, y compris
internes et externes. Enfin, la derniére partie est consacrée a la défaillance de I'engrenage et a sa

technologie de détection. [55]
2.2 Comportement vibratoire des transmissions par engrenages

Les engrenages sont I'un des systéemes de transmission de mouvement de base et peuvent étre
définis par la force, la vitesse et le sens de rotation ou de translation (dans le cas des
crémailleres). Le systéeme d'engrenage peut surmultiplier (augmenter) ou demultiplier (diminuer)
la force ou la vitesse. Les caractéristiques géométriques spécifiques des dents affectent la
dynamique et les vibrations du systéme d'engrenage. Par conséquent, la recherche dans le
domaine de la dynamique des engrenages a éte approfondie. De nombreuses études se
concentrent sur l'analyse des vibrations de torsion ou de torsion latérale en Développant les
modeéles numériques de la dynamique des engrenages. Ces modeles permettent d'avoir une bonne
compréhension des conditions de fonctionnement de ces établissements et de poser les bases du
diagnostic des pannes.

Les transmissions par engrenages peuvent étre divisées en deux grandes catégories : la
premiere comprend les transmissions dites "ouvertes"”, c'est-a-dire celles dont les engrenages ne
sont pas completement enfermés dans le carter, tandis que la seconde implique que les
engrenages de transmission soient completement enfermés dans le carter.

La plupart des transmissions actuellement utilisées correspondent a la deuxiéme catégorie, et

le bruit généré par ces transmissions provient de la vibration du carter. [55]
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2.3 Principales sources d’excitations vibratoires >

Les sources d'excitation vibratoire générée par les transmissions par engrenages, elles peuvent
étre divisées en deux catégories :
Sources d’excitation interne, parmi lesquelles on trouve :
- L’erreur statique des transmissions sous charge.
- Les fluctuations des forces des frottements au niveau des dentures des roulements.
- Défauts d’excentricité.
- Les erreurs de forme, de parallélisme et de division.
Les Sources d’excitation externe peuvent étre liées a :
- Fluctuation du couple moteur.

- Fluctuation de I’inertie de charge.

2.3.1 Sources d’excitation interne

A) Erreur statique sous charge

Le premier type de transmission, qui s’appelle aussi erreur cinématique, prend en considération
les défauts de géométrie des dentures dus aux défauts de profil, de pas, d’excentricité,
d’assemblage et de parallélisme. Cette erreur est donc d’origine purement géometrique. Elle est
remarquable en régime quasi-statique (vitesses tres faibles), lorsque le couple statique applique
est quasi-nul de sorte que les dents restent en contact sans déformation. L’erreur statique de
transmission sous charge est due a I’erreur précédente et, en plus, elle prend en compte les
déformations de denture, ainsi que les déformations de I’ensemble de la transmission (arbres,
paliers, roulements,). Cette erreur modifie la situation des roues en prise. Concernant I’erreur
dynamique de transmission, elle prend en compte les phénoménes dynamiques qui ne sont pas
négligeables surtout lorsque la vitesse de rotation est trés élevée (exemple : phénoméne de
résonance linéaire ou non-linéaire). L’erreur dynamique de transmission constitue la réponse
dynamique de la transmission a I’excitation induite par I’erreur statique de transmission, en
I’absence de sources d’excitations externes. Elle donne lieu & des surcharges dynamiques sur les
dentures, et donc sur I’ensemble de la cinématique via I’arbre et les paliers [18].

A.1 Défauts de geométrie

Défauts de parallélisme : Ces défauts, y compris l'inclinaison et la déflexion, sont des

défauts de fabrication ou d'assemblage des roues et des roulements. Un désalignement peut
provoquer une amplification de surcharge dynamique sur les dents, ce qui peut entrainer une
augmentation des vibrations et des niveaux sonores. En présence de défaut de parallélisme, le

bruit rayonné par I'enceinte est caractérisé par La ligne liée a la fréquence de maillage f, et ses
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harmoniques. Selon [19], [20], [21], [22], le manque de parallélisme des engrenages a faible
charge augmentera le bruit de 5dB. Si la charge de transmission augmente, cette augmentation
peut diminuer. Par conséquent, d'un point de vue spectral, il apparait au niveau d'erreur de
transmission statique de la fréquence de maillage et de ses composantes harmoniques, n'oublions
pas que, comme résultat classique, le manque de parallélisme se traduira également par une
composante de deux fois la fréquence de rotation de I'arbre.

Défauts d’excentricité : Ces défauts sont généralement caractérisés par des centres de

rotation non coincidents de la roue et celui du cercle de base, D’aprés [23] ces défauts
géométriques peuvent causer généralement une augmentation du bruit, c'est du fait de la
fabrication de la roue, ou de I'assemblage de la roue sur l'arbre.

Erreurs de forme : La déformation de la géométrie de la dent provient principalement des

procédés de fabrication en commencant par éventuellement suivi d'un traitement thermique pour
améliorer la mécanique de la dent, et enfin d'une opération de finition. Ces erreurs se retrouvent
au niveau de la denture de I’engrenage par des erreurs de profils, de division et de distorsion. Les
erreurs de profil (Figure 2.1), écart entre le profil réel et conjugué, de distorsion (Figure 2.2) et
entre la trace de I’hélice réelle et idéale, sont généralement dues a des défauts de taillage et/ou de
rectification. [24]

Erreur lolale de prafil

Profil théerique Profil bambé  Dégoville de téte

aprofl effecul’ & prodl de référence  F erreur torale de prodl.

Figure 2.1 Erreurs de profils. [24]
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Figure 2.2 Erreurs de distorsion. [24]
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Les erreurs de hauteur (figure 2.3) peuvent étre divisées en trois catégories : L’erreur
individuelle ou de division, I’erreur cumulée sur un secteur contenant k pas et I’erreur totale de
division.

La premiere est définie comme la différence entre la valeur réelle (qu'elle soit circulaire,
apparente, réelle ou de base réelle) du pas considéré et sa valeur théorigue.

La seconde est définie comme la différence algébrique entre la longueur mesuree (réelle) et la
longueur théorique (I'arc de cercle de contrdle) comprise entre deux profils homologues extrémes
séparés par un nombre k de pas circulaires.

L'erreur cumulée représente également la somme algébrique des erreurs individuelles des k pas
compris dans le secteur considéré. L'erreur de division cumulée est la quantité qui dépend du
nombre de dents examinées.

Enfin, I’erreur totale de division représente la variation créte a créte de I’erreur de division

cumulée sur un tour de rotation, dans ce cas k est égal au nombre de dents de I’engrenage. [24]
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Figure 2.3 Erreurs de pas. [24]

Pour améliorer le comportement vibratoire de I'engrenage et pour améliorer la répartition des
sur le flanc de la denture, une correction des dents peut étre effectuée. Ce qui concerne la
correction de profil, des dépouilles sur les dentures sont réalisées, correspondant a des
enlévements de matiére en sommet et/ou en pied de dent. Pour la correction des distorsions et
des desalignements, des bombés combinés ou non avec des modifications linéaires, seront
pratiqués selon la largeur de la dent et éventuellement selon le profil.

Erreurs de profil de la distorsion : Ces erreurs proviennent de la procédure de taillage. Elle

se caractérise par un écart de forme entre le profil réel des dents et le profil théorique. La
géomeétrie des roues depend des parametres de son outil de taillage ainsi que son positionnement
relatif.

Erreurs de division : Elles sont également associées au processus de taillage et traduisent un
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pas non rigoureusement fixé d'une dent a l'autre. Le spectre d'erreur de transmission qu'ils
produisent se compose principalement de raies liées aux fréequences de rotation des roues et a
leurs harmoniques. Compte tenu de telles erreurs dans les modeles de calcul, I'erreur de
transmission reste toujours faible car nous observons généralementun pas aléatoire de

distribution normale.
A.2 Déformations élastiques des dents

La déformation élastique des dentures (figure 2.4) entraine un déplacement angulaire des roues
qui risque de créer des interférences angulaires entre les dents lors de leur entrée en contact. Cela
rapproche les roues a se reprocher et provoque aussi une avance en rotation de la roue menant
par rapport a la roue menée.

On définit a partir des valeurs de I’effort transmis et du rapprochement des dents, une raideur
appelée raideur d’engrenement. De nombreuses expériences ont montré que la fluctuation de la
raideur d’engrenement avait une grande influence sur le bruit rayonné. Particulierement nous
savons que la substitution d’une denture hélicoidale a une denture droite peut réduire
sensiblement les niveaux de bruit. La forme hélicoidale des dentures permet en effet la réduction
de I’amplitude de la fluctuation de la raideur d’engrénement, et du bruit obtenue (peut étre
voisine de 20dB). [55]

Figure 2.4 Déformation d’une dent pendant I’engrénement. [55]

B) Autres sources internes
Fluctuations de la force de frottement : L'engrenement s‘accompagne du glissement relatif

des dents de contact, et les frottements générés peuvent étre suffisamment importants pour
géneérer des vibrations sur le carter. Ce phénomene est important pour les engrenages droits, mais
pour les engrenages hélicoidaux ou le contact s'établit a travers les dents, ces effets peuvent étre
considérablement réduits et ne semblent pas jouer un réle majeur [25].

De nombreux chercheurs ont discuté du mécanisme de contact entre des surfaces rugueuses,

mais seuls quelques-uns ont étudié ce phénomene lié au bruit d’engrenement.
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L’etude faite dans [26] propose l'influence de la rugosité, de la viscosité et de la pression de
contact sur le bruit d’engrénement ; ils ont montré que ce dernier augmentait avec l'augmentation
de la rugosité de la surface de contact et diminuait avec I'augmentation de la viscosité.

Phénomenes de choc : Lorsque des pignons sont en prise, les bruits proviennent du choc

des dents entre elles et des frottements sur les surfaces de dentures en contact.

Pendant le fonctionnement, le choc régulier de la denture provoque un ronflement plus ou
moins accentué suivant la vitesse de rotation. La variation des efforts sur la denture qui
dépendent du couple transmis, constitue une source vibro-acoustique. [27] [28] Celle-ci se
caractérise par une perte de contact avec les dents et par des rebonds successifs entre les entre les
flancs arriére et avant des dents.

L'intensité du bruit varie avec I'amplitude de ce bruit, qui elle-méme dépend de l'inertie des
masses présentes, de leur impact, ou de la vitesse de leur rencontre. Les vitesses inadéquates
entre le pignon et la roue peuvent étre également I’origine d’un choc entre les dentures, au
premier point des deux conjuguées. [29]

Pour maintenir la continuité du mouvement entre les dents, il faut chercher un profil ou une
forme admissible des dents. L’un des profils théoriques qui permet cette continuité est une
courbe plane en développante de cercle décrite sur la figure suivante.

Figure 2.5 Caractéristiques principales de développante de cercle. [29]

Avec :
Py : pas de base. P : pas circulaire. @, : angle de pression.
Ry, : rayon de base. D : diamétre primitif.

Emissions acoustiques internes (sources aérodynamiques) : Les transmissions par
engrenages peuvent étre une source d'émissions aérodynamiques. Il s’agit de I’emprise du fluide
entre les dents au cours de I’engrénement. Lors de I'engrenement d'une paire de dents, il se
produit une génération d'écoulement instable due a la variation du volume d‘air entre les dents.

Cela provoquera un reflux et une force daspiration qui occupera ce volume et

33



engendra localement une grande fluctuation de pression. Cet effet est particulierement sensible
lorsque la vitesse tangentielle est importante. [30]
Houjoh dans [31] a utilisé différentes techniques pour caractériser le bruit par des sources
aérodynamiques, concluant que :
- Les pics spectraux de la pression acoustique sont associés aux fréequences d'engrenement
pour des vitesses de rotation comprises entre 400 et 4000 tr/min.
- Le niveau de pression acoustique associé a ces fréquences augmente avec la vitesse de
rotation, il signale un changement de 40 dB lorsque la fréquence passe de 3 kHz a 10 kHz.
Cette étude n'a pas été réalisée dans le cas des engrenages lubrifiés. Etant donné
que I'huile a beaucoup moins de compressibilité, il en résultera un niveau de pression instable

beaucoup plus élevé sur les dents.

C) Sources externes

C.1 Fluctuations du couple moteur ou de charge

La source du régime transitoire Parmi les différentes sources d'excitation externes de la chaine
de transmission, I'organe moteur est généralement considérée comme la source primaire. Il est a
noter que l'influence du moteur sur le fonctionnement de la chaine cinématique n'est étudiée que
si ce n'est pas dans un contexte d’engrenages déchargés.

Le fonctionnement du moteur produit des oscillations de couple avec des amplitudes
potentiellement importantes. Ces excitations externes sont fortement dépendantes du type
d'actionneur utilisé en général, elles sont caractérisées, en régime établi, par une perturbation
périodique liée a 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 I'ensemble
des harmoniques de fO induite par un défaut de pas d'encoches, et plus particulierement aux
fréquences k.n. fO ou k est un entier et n est le nombre de paires d'encoches de I'induit, et aux
fréquences k.n. f0£f0 (phénomenes de modulations de frequences). Il existe aussi des frequences
d'excitation indépendantes du régime de fonctionnement du moteur (50 Hz et, en présence de
thyristors, 300 Hz).

*Pour les moteurs a combustion interne, la nature et I'amplitude des raies du spectre
d'excitation dépendent du type de moteur et du nombre de cylindres. Pour un moteur
monocylindre & deux temps, il y a une explosion par cylindre par tour. L'excitation est dominée
par fO et ses harmoniques. Pour un moteur monocylindre & quatre temps, il y a une explosion par
cylindre pour deux tours. L'excitation est dominée par f012 et ses harmoniques. L'organe
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récepteur peut engendrer des fluctuations périodiques du couple de charge qui présentent les

mémes caractéristiques que celles du couple moteur. [32]
C.2 Défauts d’engrenages

Les défauts d’engrenages les plus rencontrés peuvent étre classés en deux groupes d’avaries
selon leur caractere réparti ou localisé sur la surface de la denture.
a) Defauts répartis

Usure abrasive : cette usure est liée a la présence des particules abrasives dans le lubrifiant

et elle est due a I’enlévement de matiere lors d’un glissement important entre les deux surfaces
frottantes. Ce phénomeéne peut étre accentué lorsque le lubrifiant contient des substances
corrosives. Ce mode d’usure est le plus rencontré sur les dentures des engrenages, il peut étre lié
a la vitesse de glissement et a la pression de contact.

Piqlres (ou pitting) : Ce sont des trous peu profonds en forme d'éventail dont la pointe est

tournée vers le pied des dents motrices ou vers le sommet des dents menees. La taille de ces
trous est bien plus forte que pour les micro-écailles (de 0,3 a 2 mm) tandis que la profondeur est
de l'ordre de 0,1 mm. Le piquage ne se produit que si le mouvement de roulement est plus
important que le mouvement de glissement, c'est pourquoi on le trouve surtout au niveau du

diametre primitif, La figure 2.6 représente des PigUres évolutifs sur une roue chevron. [34]

Figure 2.6 Piqlres évolutifs sur une roue chevron . [34]

Grippage généralisé : Une avarie tres brutale attribuée a une rupture du film lubrifiant par

suite de températures de surface trop élevées. Autrement dit le grippage généralisé est une usure
catastrophique qui détruit typiquement les dentures non traitées (Figure 2.7), de gros module,
fonctionnant a des vitesses faibles. 1l produit une modification soudaine de la surface de toutes
les dents : sur des engrenages durcis, on note un changement de coloration et de fines rayures, a

ne pas confondre avec une usure abrasive, car il y a peu de perte de cote. [34]
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Figure 2.7 Grippage couvrant I'ensemble des dentures. [34]

b) Défauts localisés

Ecaillage : C'est une dégradation qui commence toujours a l'intérieur du métal, puis se
propage jusqu'a rejoindre la surface, ce qui libére des fragments plus ou moins irréguliers aux
dépens de la peau de la piece. Cette avarie est beaucoup plus fréquente sur des dentures traitées
superficiellement par cémentation ou trempe superficielle que sur celles qui sont traitées a cceur.
L'écaillage est rare sur les aciers de faible dureté et dépend peu de la viscosité du lubrifiant. (Cf
figure 2.8) [33]

Figure 2.8 Ecaillage par fatigue. [34]

Fissures : Ce défaut se forme souvent au pied de dent (Figure 2.9). C'est-a-dire a I’endroit
de la concentration maximale de contrainte due a la sollicitation en flexion. La présence de ce
type de fissures fragilise la dent défectueuse et diminue sa résistance a la rupture. Ce phénomene
peut étre accentué par la présence d’une écaille & cet endroit critique de la dent. En plus de la
fatigue due a la sollicitation en flexion, d’autres causes de fissures peuvent se manifester tels que
les défauts de fabrication (état des surfaces, criques de rectification) et les criques d'origine
thermique. [55]
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Figure 2.9 Fissure en pied de dent. [55]

Dents cassées : Dans les systemes de transmission par engrenages, la rupture des dents est
associée aux vibrations dues a la surcharge et a la fatigue due aux charges de flexion cycliques.
En effet, le choc de surcharge peut étre causé par le choc de torsion dans le groupe
motopropulseur qui est lié a la defaillance de la charge d'entrainement de la transmission. Dans
ce cas, les surfaces fracturées montrent une seule zone de rupture avec aucun signe de fatigue.
Des effets similaires peuvent également se produire si un corps pénétre dans I'engrenement. Ce
défaut commence par une fissure qui est généralement au pied de la dent (Figure 2.10) et évolue

a travers la base de la dent jusqu'a la rupture compléte de la dent du corps d’engrenage. [55]

Figure 2.10 Dent cassée due a aux fissures en pied de dent. [55]

Grippage localisé : 1l correspond a des arrachements ou des adhérences qui modifient

soudain I'état d'une petite partie de la surface des dents. 1l concerne souvent les dentures neuves
ou dans I'état de poli-miroir et il peut disparaitre a la longue. Les causes de ce phénomene sont
multiples : imperfection d'usinage, défaut d'alignement des dentures, déformation en charge,
passage d'une particule étrangére dans la denture, surcharge brutale, défaut temporaire de
lubrification. (Voir figure 2.11) [35]
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Figure 2.2 Grippage localisé sur les tétes de dent. [34]

D) Mécanismes et modes de rupture B¢

Les contraintes et les déformations au voisinage d’une fissure admettent un développement
asymptotique. La rupture est caractérisée par la séparation irréversible d’un milieu continu en
deux parties distinctes. Elle se produit selon I’'un des trois modes élémentaires décrits ci-
dessous :

Mode | : mode d’ouverture de la fissure, ou les déplacements aux lévres de la fissure sont
perpendiculaires a la direction de propagation.

Mode Il : mode de cisaillement dans le plan, ou les déplacements aux levres de la fissure sont
paralleles a la direction de propagation.

Mode 111 : mode de cisaillement hors du plan, ou les déplacements aux lévres de la fissure
sont paralléles au fond de la fissure.

La figure 2.12 illustre les différents modes élémentaires de fissuration.

Mode I Mode IT Alode ITI

Figure 2.3 Différents modes élémentaires de fissuration. [36]
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Le cas réel est une superposition de ces modes et on parle alors de mode mixte. Les trois
modes sont définis par symétrie. Le mode | est le plus dangereux pour I’extension d’une fissure ;
cependant, une fois amorcée et pour des sollicitations mixtes ou des géométries complexes, la

fissure a tendance a bifurquer et reste donc rarement rectiligne (En 2D) ou plane (En 3D).
2.4 Comportement dynamique des transmissions par engrenages

Si de nombreux travaux permettent de mieux cerner les caractéristiques dominantes des
excitations vibratoires, il est encore difficile de prédire le comportement dynamique global d’une
transmission par engrenages. Cette difficulté réside dans la multiplicité, la complexité et la
nature des phénomenes impliqués. La figure schématise le mécanisme du comportement
dynamique induit par I’erreur statique de transmission sous charge et les couplages mis en jeu.

Une des particularités du comportement réside dans I’existence des phénomeénes dits
paramétriques (réesonances parametriques, instabilité) principalement liées é la fluctuation de la
raideur d’engrénement. Cette particularité conduit a des comportements dynamiques particuliers

et complique la résolution du probléme vibratoire. [37]

Erreur dynamique de

Résonances classiques A
transmission

Paramétriques, instabilité |,

Erreur
statique

A

A 4

Fluctuations des forces de
contact

A 4

Conditions tribologiques

A 4

Vibrations

Vibrations de

\Ca.iter/

Figure 2.13 Comportement dynamique des engrenages : mécanisme essentiel. [37]
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2.5 Techniques de detection des défauts d’engrenage

L apparition des défauts d’engrenage dans un systéme mécanique est un phénomene inévitable.
Cependant, plusieurs études ont été faites afin de réduire la présence de ces défauts, d’augmenter
le temps de fonctionnement de I’engrenage en état sain et d’améliorer les performances des
trains d’engrenage. Ces éetudes nécessitent la connaissance des caracteristiques des défauts qui

peuvent étre collectées par plusieurs techniques de détection. [55]

A) Analyse des signaux vibratoires

L analyse des signaux vibratoires des réducteurs représente la technique la plus répandue de
détection de défauts et d’avaries de contact des engrenages. Elle est réalisee par I’analyse des
signaux recueillis sur le systeme en fonctionnement a I’aide des capteurs facilement
positionnables (accéléromeétres, codeurs optiques). Le traitement des signaux mesurés differe
d’un cas a I’autre en fonction des résultats d’analyses souhaités. En effet, certains probléemes de
détection de défauts necessitent simplement l'analyse par la transformée de Fourier. Cependant,
d’autres cas demandent une analyse plus fine a I’aide des outils de traitement de signal trés
sophistiqués qui aident a identifier les éléments défectueux par recherche des fréquences
caractéristiques des défauts (apparition des nouveaux pics ou augmentation de I’amplitude a des

fréquences deja existantes) [38].

A.1 Analyse spectrale des signaux vibratoires

L'analyse spectrale est le principal outil d'étude et d'analyse des signaux vibratoires. Ces
signaux mesurés sont riches en harmoniques treés bruitées. La transformée de Fourier classique
ne permet pas de mesurer facilement des signaux. Il est donc nécessaire d’avoir des méthodes
plus précises d’analyses spectrales dites de haute résolution. On peut citer par exemple la
méthode de Capon, la méthode de Lagunas, la méthode du maximum d'entropie. Ces méthodes
fournissent une bonne approximation du spectre estimé méme pour un nombre relativement petit.
Ce sont des meéthodes d'analyse précises au niveau de résolution de fréquence et d'estimation
d'amplitude, de sorte qu'elles peuvent mettre en évidence des détails qui échappent aux méthodes
d'analyse de Fourier classiques. [39]

A.2 Analyse cepstrale synchrone
Le cepstre est un opérateur non-linéaire d’analyse des signaux vibratoires. Il a été a l'origine
utilisé pour la détection d'écho puis introduit dans la surveillance des vibrations des machines
tournantes Le cepstre d'énergie du signal est trés sensible aux répétitions générées par les

endommagements dentaires locaux. Cet opérateur convertit la convolution en addition. En effet,
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la détection des defauts d'engrenage est effectuée en comparant le cepstre des signaux obtenus
lors de I'échantillonnage angulaire avec I'accélération du train d'engrenage sans et avec le défaut.
[40]

L’étude expérimentale et théorique réalisée dans [41] montre que I’analyse cepstrale est un
outil efficace de détection des défauts locaux d’engrenage a partir des signatures vibratoires.

La Figure 2.14 montre I’apparition de deux minimums dans la courbe de la M.C.I (Moving
spectrum integral) des accélérations mesurées aprés 11 jours de fonctionnement qui sont dus a la
présence de deux défauts sur deux dents différentes de I’engrenage, alors que la détection sur les
mesures d'accélérations semble incertaine. Cette observation a été validée par I'inspection
visuelle du pignon et qui a révélé un grand éecaillage sur la dent 16 du pignon et un défaut moins

marqué sur la dent 2. Ce qui justifie la différence des amplitudes des minimums observés.
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Figure 2.4 Signal temporel et son MCI (moving cepstrum integral). [41]

B) Analyse des lubrifiants

Les lubrifiants représentent un élément essentiel qui interfere avec I'état des fluides et I'état
d’usure des organes. De ce fait, I'analyse des lubrifiants constitue un moyen efficace de
réducteurs basé sur une surveillance constante des différentes propriétés du fluide telles que
viscosité, acidité, présence de particules métalliques, granulométrie, etc. granulométrie, etc. par
analyse physico-chimique. Cependant, la détection de rupture d'engrenage par analyse ne peut
étre efficace en cas d'évolution rapide et d'occurrence fréquente autre que les vibrations pour

confirmer I'hypothése. [42]
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C) Analyse des signaux acoustigues

L'analyse des signaux de vibration a été largement utilisée dans les diagnostics de transmission
par engrenage. Cela pourrait étre d0 & une meilleure compréhension des vibrations des
engrenages. De plus, toute variation du signal vibratoire peut facilement étre attribuée aux
caractéristiques dynamiques de I'engrenage et a ses défauts. Les transmissions mécaniques a
engrenages genérent des vibrations et du bruit lors du fonctionnement normal.
La présence des défauts et des écarts de forme dans I’engrenage peut étre une source d’excitation
de ces phénomenes. Il est démontré que les défauts locaux d’engrenage ont un impact direct sur
les signaux sonores. Les impulsions dues au défaut sont observées dans les ont un impact direct
sur les signaux sonores. Comme il y a de plus en plus de défauts locaux, le signal acoustique de

la transmission aura un caractére non stationnaire. [43]
2.6 Conclusion

Au terme de ce chapitre, nous pouvons distinguer certains aspects sur le comportement
acoustique vibratoire des transmissions par engrenage, comme différentes sources d'excitation

vibratoire et techniques de détection de défaillance.
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3.1 Introduction

Aujourd’hui, I’industrie doit répondre de plus en plus rapidement aux besoins des
consommateurs. La concurrence avec d’avantage de nouveaux produits est trés rapide et leur
cycle de vie est de plus en plus court. Par conséquent, il est nécessaire de réduire le temps de
conception des produits. Depuis I'introduction de l'informatique pour la conception, la CAO et la
FAO, il a été possible de concevoir et de simuler de nouveaux produits avec une vitesse et une
précision plus élevée. Ces derniéres années, il y a eu de plus en plus de discussions sur la
réduction du nombre de prototypes utilisés dans le cycle de conception. Ces prototypes sont
utilisés pour vérifier les choix de conception ou sont utilisés pour Vérifier la validité des
simulations ou des calculs de résistance. [44]

Dans ce chapitre nous allons présenter les étapes de partie de conception (modélisation)
d’engrenage faites sur le logiciel SolidWorks puis la partie simulation sous ABAQUS. Par
conséquent, ce chapitre a été introduit par une premiere partie donnant une vision genérale sur
les deux logiciels.

Ensuite, une deuxieme partie qui traite la méthode de la conception (modélisation, résultats de

simulation) en 3D de I’engrenage.
3.2 Conception Assistée par Ordinateur (CAO)

Nous pouvons définir la Conception Assistée par Ordinateur (CAO) par I’ensemble des outils
logiciels et des techniques informatiques qui permettent d’assister les concepteurs dans la
conception et la mise au point d’un produit. Un logiciel de CAO se compose généralement de
quatre parties majeures qui peuvent étre organisées comme suit :

- Le modeleur géométrique.

- L’outil de visualisation.

- Un certain nombre d'applications.

- Un contr6leur.

3.3 Les avantages de la CAO

Gréace aux solutions de CAO, nous pouvons transformer rapidement nos idées innovantes en
produits d’exception. Son interface intuitive et ses puissantes fonctionnalités de conception
favorisent un développement rapide et efficace des produits, ce qui renforce la réussite des
entreprises. Des outils conviviaux tout en étant puissants, une diffusion claire des informations

de conception, un prototypage virtuel et une génération rapide des données et des mises en plan
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prétes a étre fabriquées. Tous ces atouts donnent un avantage trés net sur un marché

concurrentiel.

3.4 Les inconvénients de la CAO

- Gain économique important ;
- Il n’y a pas un environnement réel ;
- Considerer les dimensions aux chiffres arrondis ;
- La surface est considérée parfaite ;
- Le matériau est considéré comme étant un milieu continu.
Les Outils de CAO
Parmi les outils de la CAO, nous citons :
a) Solid Works
b) Abaqus
c) Auto CAD
d) Catia

3.5 Définition du logiciel SolidWorks

Le logiciel de conception mécanique SolidWorks est un outil de conception de modélisation
volumique paramétré, basee sur des fonctions, qui tire parti des fonctionnalités de Windows,
connu pour sa convivialité. On peut créer des modeles volumiques 3D entierement intégrés (avec
Ou sans contraintes) tout en utilisant des relations automatiques ou définies par I’utilisateur pour
saisir I'intention de conception.

Un modéle SolidWorks est entierement intégré par rapport aux mises en plan et aux
assemblages qui le référence. Les changements introduits dans le modele sont entiérement
reflétés dans les mises en plan et les assemblages qui lui sont associés.

Inversement, si on effectuera des changements dans le contexte d'une mise en plan ou d'un

assemblage, ces changements sont reflétés dans le modele. [45]
3.5 Historique

Créé en 1993 par I'éditeur américain éponyme, SolidWorks a été acheté le 24 juin 1997 par la
société Dassault Systemes.

Parmi les plus grandes organisations utilisant SolidWorks, on peut citer Michelin,
AREVA, Patek Philippe, MegaBloks, Axiome, ME2C, SACMO, le Boulch, Robert Renaud et le

Ministére de I'Education nationale francais. [46]
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3.6 Etapes principales de modélisation d’engrenage

Ouvrir SolidWorks, lors de I’ouverture, Cliquer sur nouveau document apparition de I’écran

de démarrage ; —=> m 3 possibilités sont proposees :
1. Piéce.
2. Assemblage (de piéces).

3. Mise en plan (de piéces ou d’assemblage de pieces).

[ How BOUDWORKS Crocumens

Sélectionner Piece puis click Ok.

Apres la définition du plan de travail en deux dimensions (2D) la premiére étape est le dessin des

cercles. (Figure 3.1)
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Figure 3.1 Création des cercles.

Apreés on passera a I’étape d’extrusion (bossage) de la section droite

. La section est définie dans

une esquisse (qui apparait alors dans I'arbre de création comme élément générateur de la

fonction).
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Figure 3.2 Extrusion.

On a le cylindre de téte. Maintenant ; il reste de tracer les dents. Pour les dents il est suffisant
de tracer deux flancs opposés de deux dents successives puis activer la commande répétition
circulaire. La premiére étape dans la création des flancs est de les dessiner sur le plan dans une
nouvelle esquisse avec les dimensions calculées.
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Figure 3.3 Répétition circulaire.

L’extrusion nous donne :

47



Figure 3.4 Flancs de deux dents successives.

Puis on clique sur I’icone de répétition circulaire :

Outil outils d’esquisse —— répétition circulaire 22|
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Figure 3.5 Répétition circulaire.

Enlév.de
A lafin on clique sur la fonction == apres on donne une valeur pour enlever la matiére :
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Figure 3.6 Modélisation d’engrenage aprés enlévement de matiere.
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Figure 3.7 Géométrie D’engrenage.
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3.8 Mise en Plan
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Figure 3.8 Mise en plan.
3.9 Import d’un CAO vers Abaqus

La plupart des logiciels de CAO sont munis de formats compatibles pour I’import des fichiers
vers des logiciels de calcul. Le format d'export IGES est trés répandu dans le monde de la CAO.
Il peut décrire les donneées 2D et 3D.

Outre les préliminaires graphiques habituelles telles que la ligne ou le cercle, ce format permet

de décrire des éléments tres complexes. [47]

ggﬁg L{n"sul’orks e T

Catia
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3.10 Definition du logiciel ABAQUS

ABAQUS est un code de calcul par la méthode des éléments finis créé en 1978. 1l est avant
tout un logiciel de simulation de problémes tres variés en mécanique. Simuler la réponse
physigue des structures soumises a des chargements, des tempeératures, des impact sou autres
conditions extérieures, Il est connu et répandu, en particulier pour ses traitements performants de

problémes non-linéaires [48].
3.10.1 Généralite sur le code de calcul ABAQUS

ABAQUS compose de trois versions : ABAQUS/Standard, ABAQUS/Explicit et
ABAQUS/CAE, figure 3.8.

ABAQUS/Standard : ABAQUS Est un solveur généraliste qui recourt a un schéma
traditionnel d'intégration implicite [49].

-Résolution basée sur I’algorithme de Newton-Raphson et la méthode de Riks.

-Problémes linéaires et non linéaires, Géometrie 1D, 2D, 3D et Axisymétrique.

-Nombreuses procédures d’analyse dans le domaine temporel et fréquentiel.

ABAQUS/Explicit : ABAQUS/ Explicite est un schéma d'intégration explicite pour résoudre

des problémes dynamiques ou quasi-statiques non-lineaires :
-Analyse non linéaire (discrétisation spatiale et temporelle).
-Probléme transitoire et dynamique des structures.
-Résolution basée sur la méthode explicite d’intégration en temps.
Le tableau ci-dessous présente une comparaison entre la méthode Explicite et Implicite :

Tableau 3.1 Comparaison entre la méthode Explicite et Implicite. [50]

Explicite Implicite
Conditionnellement stable Inconditionnellement stable
Pas de temps réduit Pas de temps géré par I’utilisateur
Précision en At° Précision en At°
Inversion de [M], diagonale Inversion de [M] +a [K], non diagonale
Taille mémoire réduite Taille mémoire importante
Résolution élément par élément Résolution globale, nécessite la convergence a chaque itération
Robuste Pivots nuls, divergence
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ABAQUS/CAE ABAQUS /CAE : Constitue une interface intégrée de visualisation et de
modeélisation pour les dits solveurs. Chacun de ces produits est complété par des modules

additionnels et optionnels, spécifiques a certaines applications.

ABAQUS fut d'abord congu pour analyser les comportements non-linéaires. Il posséde en

conséquence une vaste gamme des modéles de matériau. Ses modélisations d'élastomeéres, en

particulier, méritent d'étre reconnues.

Etape 1

Preprocessing - Pré-processeur
Abagqus/CAE ou autre interface CAO

3

Inputfile : Job.inp
Fichier.inp

B

Abagqus n’est qu’un solveur

ABACQUS/Explicit ABAQUS/Standard

B

: Qutput files : 3
Job.odb, .dat, .msg, .res, .fil_
-
Preprocessing - Post-processeur
Abaqus/CAE ou autre logiciel de traitement

Etape 3

Figure 3.9 Structure d’une analyse sous Abaqus [49].

3.10.2 Les systemes d’unités dans le logiciel ABAQUS

Avant de commencer a définir un modéle, nous devons choisir le systéme d’unités que nous

utiliserons. ABAQUS n'a pas de systeme intégré d’unités. Toutes les données d'entrée doivent

étre spécifiées dans des unités cohérentes dans les résultats qui suivent le systéme d’unité et base

sur SI (mm). [50]
Le tableau 3.2 suivant représente la correspondance des unités sous Abaqus :
Tableau 3.2 Correspondance des unités.

Masse Longueur Temps Force Pression Energie

M L T M.L.T-2 M.L-1. T-2 M.L2.T-2
Kilogramme Meétre Seconde Newton Pascal Joule
Gramme Millimétre Milliseconde Newton Méga Pascal Milli Joule
Tonne Millimetre Seconde Newton Méga Pascal Milli Joule
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3.10.3 Organisation de I’interface Abaqus CAE

Il est important de savoir que le module CAE (Compléete Abaqus Environnement) (figure
3.10) qu’on va I’utiliser pour créer le jeu des données est relativement récent (quelques années)
et qu’il est plutét destiné a la mise en données des problemes relativement classiques.

Donc pas toutes les commandes utilisables dans Abaqus sont faites souvent le choix des

parameétres par défaut.

Barre de menu déroulant Barre d'icones

- L T

f
LEETL o [ alm an U7 Sl of 70 O wmew

— i - o tmete sy =] Wus -

Qutils du Tuh

Arborescencedu
modéle

Messages

Figure 3.10 Organisation d’Abaqus [51].
3.10.4 Les modules

La réalisation compléte d’un jeu de données s’effectue aprés un passage successif dans les

modules, figure 3.11.

= REIUT AL BT [T 1T
) F#e Model Vienport Yeew Pant  Shepe Festwre Tools  Pliging  Hep %7

L) &7 & o b A LT E AT =]® %

sfNodule Part m.q el Modet [mMogeia [=] Pan:

] = Pam
=\Module Property izl = ™ ¥ e,
5 i Models 1)
=Nodule Assembly ¢ ”—";-:'-é-"
=Nodule Step % ::::‘
# Profiles
=plodule Interaction o AB Acsemibly
=ofh Steps (L)

=NModule Load B Field Outp
By mitory O

=Module Mesh b kA B

sfodule Job B Iteractior
H ContactCe

=NModule Visualization i Contact In
] Consteaimt

»Module Sketch 5o
5 ampiitude
4 Loads

e scs

Figure 3.11 Réalisation de la mise en données d’un probléme [52].
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Module Part : Ce module définie la géometrie des entites du modele, Figure3.11. Elle comprenne
les parties deformables et les parties rigides. Pour les creéer, il faut utiliser I’icbne de création en
haut a gauche, et puis sélectionner convenablement :

*L’espace de modélisation : 3D par exemple ;

*Le type d’entite a génerer : déformable ;

*La forme de I’entité.

Dans tous les cas nous allons passer dans un autre environnement de type CAO ou nous
dessinerons nos pieces. Dans le cas d’un solide rigide, il est nécessaire de définir un point de
référence. C’est en fait en ce point que sont définis les degrés de liberté du solide sur lesquels
nous imposerons des conditions aux limites par la suite. Ceci se fait dans le menu Tools, grace a
la commande Référence point. Ce module integre aussi un sous module appelé Sketch qui
permet de créer des formes bidimensionnelles qui ne sont pas associés a un objet. Il peut étre
aussi utilise pour des extrusions par exemple, mais puisque nous avons modélisé notre engrenage
sur SW nous avons ignoré ce module. Le module Part nous permet aussi d’importer notre piece

comme le montre la figure 3.12.

==
| Marme: | Part-2
PMeodeling Space
& 20D ) 2D Planar (2 Pocisyrmmetric

Type Cptions

@) Deformable
) Driscrete rigid

Mone awvailable _/'.'
) Analytical rigid . (jff
) Eulerian ﬂ /
- o
Base Feature \ "\\ _/
Shape Type L Y &
| ® sona . v
) Shell Rewvolution o g
) WWire Sweep R f
(::l Point

Approximate size: | 200

;

Figure 3.12 Module Part.

Module Property : On y deéfinit les propriétés du ou des matériaux figure 3.13 (des parties

déformables du modéle) et la masse des corps rigides si nécessaire. Dans le cas présent, nous
avons a définir des propriétés élastiques et/ou plastiques. Pour créer un matériau, il suffit de
cliquer sur I’icbne en haut a gauche.

Il vaut mieux ensuite donner un nom spécifique a chacun de matériaux ce qui la création

d’une base de données, il nous reste a définir :
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Les propriétés élastiques via Mechanical, Elasticity, Elastic (module de Young et le
coefficient de Poisson pour un matériau isotrope).

Les propriétés plastiques via Mechanical, Plasticity, Plastic. (Sous I’hypothése d’un
écrouissage isotrope, la courbe d’écrouissage est entrée sous la forme : limite
d’élasticité/déformation plastique. Dans cette courbe, la contrainte est de type Cauchy (F divisée
par la surface actuelle) et la deformation est logarithmique (Ln (L/LO0)). Il faut ensuite affecter
les propriétés matériau & une entité du maillage. Nous aurons a faire référencer a un matériau et

il ne nous restera plus qu’a Donner une valeur a I’épaisseur.

e
-
Mame: | Material-2

Description:

”

Material Behaviors

General Mechanical Thermal Electrical/Magnetic Other >
Elastic
Type: | lsotropic o ~ Suboptions
[] Use temperature-dependent data
Mumber of field varnables: 0=
Moduli time scale (for viscoelasticity): | Long-term i
[] Mo compression
[] Me tension

Data

Young's Poisson’s
Modulus Ratio

1 T80l 0.3

Figure 3.13 Propreté Matériaux et section.

Dans la partie Material Behaviors, nous avons la possibilité de rentrer différentes valeurs
numériques ou lois physiques. Le logiciel Abaqus travaille sans unités, il est donc préférable de
les définir avant et de s’en tenir tout au long du calcul.

Module Assembly : Ce module, il s’agit de créer une instance figure 3.14 a partir des entités que

nous avons définies dans le module Part. Ces instances seront celles que nous allons manipuler
par la suite dans le modeéle. Dans le cas général, a partir de I’icone en haut a gauche, pour creer

une instance il faut sélectionner tous les éléments créés dans Part.
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.
-

Create instances from:

") Parts ) Models
Parts
modelMal

Instance Type
- Dependent (mMmesh on part)

(] Independent (mMmesh on instance)

Mote: To change a Dependent instance's
mesh, you must edit its part's mesh.

[ suto-offset from other instances

Apphy Cancel

Figure 3.14 Instance et assemblage.

Module Step: C’est ici (figure 3.15) que nous choisirons dans le cas d’études de crash ou
d’impact, le module Dynamic explicit. Nous remarquerons au passage les nombreuses autres

possibilités qui sont offertes par ce code de calcul.

N =
Mame: Step-2

- E Marme: | Step-2
ype: Frequency
Insert new step after

Basic  Other

Descrinti Initial

escription: Step-1

Nigeom: Off

Eigensolver. (® Lanczos () Subspace () AMS

Mumber of eigenvalues requested: (®) All in frequency range

O Value:
] Frequency shift (cycles/time™*2: Procedure type: Linear perturbation
[ Minimurm frequency of interest (cycles/time): Buckle -~
Complex frequency

Maximum frequency of interest (cycles/time):

Include acoustic-structural coupling where applicable Modal dynamics

Block size: @) Default ) Value: Random response

Response spectrum

Maximum number of block Lanczos steps: (@ Default O Value:
Static, Linear perturbation

[[] Use SIM-based linear dynamics procedures

Steady-state dynamics, Direct L
[ Include residual modes Cancel

Figure 3.15 Creation de step.

Module Interaction : Grace a ce module, il est possible de spécifier toutes les interactions entre

les différentes parties et réegions du modeéle, qu’elles soient mécaniques, thermiques ou autres. Il
faut savoir qu’ABAQUS ne prend en compte que les interactions explicitement définies, la
proximité géométrique n’étant pas suffisante. Ce module aussi integre la particularité d’intégrer
la fissure dans le systéme a modéliser. Pour la création de la fissure : dans la barre de menu, on
sélectionne special-crack-create, dans la nouvelle fenétre, on nomme notre fissure « Crack-1 »,
puis on choisit dans type contour integral et continue. Ensuite, on entre la position de la fissure,

on clique sur le centre du Cercle puis sur done. Finalement, on va choisir la direction de
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propagation de la fissure, on clique sur qvectors, on sélectionne la pointe de fissure comme

origine du vecteur-direction et un point sur I’axe horizontal a droite comme son extrémité.

(Figure 3.16)

i1 Inertia 3 Mt & 1

Springs/Dashpots » Delete Seamn...

RAcl

del- Easteners b Manager...

Create...
Edit
Copy
Rename
Delete

Suppress

¥ ¥y ¥ ¥YT¥YCTY

Resume

tor | Special Feature Tools Plug-ins Hel K7
g 2 P =+ Create Crack

LREs1) Name:

Type

HFEM
Debond using VCCT

Ceontour integral

I Continue... I |

Cancel

™ T T

Figure 3.16 Interaction et création du Crack (fissure).
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Module Load : Le module Load permet de spécifier tous les chargements, conditions limites et

champs (Figure 3.17). Il faut savoir que les chargements et les conditions limites sont déependants

des steps, par exemple une force est appliquée au step 1 mais inactive au step 2.

T
-

Step:

Category Types for Selected Step

® Mechanical Symmetry/Antisymmetry/Encastre

() Electrical/Magnetic
(O Other

Fis
-

Name: |BC-1

Mame: | Load-1

Step-1 e

Step: | Step-1 d

Procedure: Frequency

Procedure: Frequency

Displacement/Rotation
Cennector displacement

Secondary base

Please select a different step.

Continue... Cancel

A Load cannot be created in the selected step.

Module Mesh : Le module Mesh contient tous les outils nécessaires pour générer un

Figure 3.17 Création des chargements.

élément fini sur un assemblage. (Figure 3.18)

e
-

Sizing Controls

Approximate global size: | 0,05

Curvature control
Maximum deviation factor (0.0 < h/L < 1.03: 0.1
(Approximate number of elements per circle: 8)

Minimum size control

O] By fraction of global size (0.0 < min < 1.0} | 0.1

i By absolute value (0.0 < min < global size) | 0003

OK Apply Defaults Cancel

Figure 3.18 Création de maillage.

maillage

La figure 3.19 représente un maillage structuré pour un engrenage a denture droite, nous avons

choisi un maillage moyen de 19513 nceuds et un maillage plus fin a 19723 nceuds.
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Maillage Moyen

Maillage fin

Figure 3.19 Maillage structuré.

La figure 3.20 représente un maillage structuré pour un engrenage a denture droite fissuré.

Maillage Fissure moyen

Maillage Fissure raffinée

Figure 3.20 Maillage structuré (avec fissure).
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Module Job : Le « lancement » du calcul est classique (Figure 3.21), Aprés avoir lancé le calcul,
nous pouvons suivre I’évolution du proces en cliquant sur Monitor : nous pouvons ainsi avoir en

temps réel I’évolution des incréments de chargement et apprécier la convergence des calculs.

T T v ol
w /ob Manage A w

Name Model Type Status MName: | Job-1

Sowurce: | Model o

Model-1

Figure 3.21 Lancement du calcul.

Module Vizualisation : Ce module permet de visualiser les résultats de modele obtenu, les

courbes de charges, les déformations, comme illustre sur la figure 3.22.

Figure 3.22 Visualisation d’engrenage.
3.10.5 L’arbre du modéle

L’arbre donne une description visuelle de la hiérarchie des objets du modele. Tous les objets
sont indiqués par de petites icOnes avec en parenthéses le nombre de ces objets. L’ordre de
I’arbre refléte I’ordre classique d’élaboration du modele.

A partir de cet arbre il est possible de retrouver la plupart des fonctionnalités de la barre de
menu principale. Par exemple, double clic sur Part permet de créer une nouvelle Part comme

sélectionner Part ->Create dans la barre de menu.

60



3.10.6 Les éléments dans ABAQUS

Un tres large choix d’éléments (plus de 100), chaque élément est caractérisé par : famille, ddl,
nombre des nceuds, intégration ; Possibilités aussi de programmer de nouveaux éléments (en

FORTRAN, sur ABAQUS/Standard). [53]

Continuum
(solid) elements

B N

Membrane
elements

< >

Rigid
elements

Truss
elements

%}

Beam
elements

¢ RAVATA

-—J—

Shell
elements

Infinite
elements

oo BE A

(b) Quadratic element (c) Modified second-order elemeant
(20-node brick, C3D20) (10-node tetrahedron, C3D10M)

Springs and dashpots

(a) Linear element
(8-node brick, C30D8)

Figure 3.23 Quelque élément dans le logiciel Abaqus [52].

3.11 Problématique

Genéralement les engrenages subits des problémes vibratoires au niveau des dents pendant
I’engrénement (ou au niveau du corps), ce qui va augmenter leur usure et leur déformation. Pour
atteindre notre objectif nous présentons une analyse modale et harmonique en faisant varier les
différents parameétres afin de montrer I’influence de ces derniers sur le comportement vibratoire

d’engrenage.
3.12 Modélisation d’engrenage

Nous avons importé le pignon par logiciel ABAQUS, ses propriétés physiques sont
représentées dans le tableau suivant :
Tableau 3.3 propriétés physiques d’engrenage.

Matériau Module de Young Coefficient de poisson Masse volumique
Acier 210000 N.mm-2 0.3 +7800 E-9 Kg.mm-3
Phosphor 110000 N.mm-2 0,341 8860E-9 Kg .mm-3

Le tableau suivant illustre les propriétés géométriques d’engrenage utilisé pour faire I’analyse

modale et harmonique.
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Tableau 3.4 Propriétés géometriques d’engrenage analysé.

Désignation Symbole Valeur (mm)
Module m 12.7
Nombre de dents y4 20
Diameétre primitif d 254
Diametre de téte da 279.4
Diameétre de pied df 222.25
Saillie ha 12.7
Creux hf 15.87
Hauteur de dent h 28.57
Pas p 39.78

3.13 Résultats de Simulation

A) Analyse modale

A partir de I’analyse modale on détermine les fréquences propres de notre engrenage.

A.1 Fréquences propres d’engrenage (sans fissure)

Le tableau 3.5 représente suivant le type de materiau, les valeurs des fréquences propres des

dix premiers modes.

Le tableau 3.5 Fréquences propres d’un engrenage a denture droite.

Mode 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Acier | Fréq 58.203 | 58.223 | 60.777 | 65.382 | 65.386 | 97.266 | 98.720 | 98.723 | 143.92 | 143.92
(Hz)
Bronze | Fréq 40.153 | 40.173 | 42.252 | 44.196 | 44.200 | 65.058 | 66.193 | 66.195 | 96.404 | 96.408
(Hz)

Les figures suivantes représentent une cartographie du 2éme et 8éme mode pour I’acier et le

bronze :
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> Acier :

2°™ fréquence. 8°™ fréquence.

»Bronze :

Thu May D& 12:23:35 GMT+02

2™ fréquence. 8™ fréquence.

Figure 3.24 Représentation du 2°™ et 8™ mode d’un engrenage & dentures droites.

Interprétation

On remarque que la variation du type de matériau influe sur la fréquence du premier mode
ainsi que la densité modale. Ainsi nous constatons (cf tableau 3.5) que pour I’acier le premier
mode est a 85Hz tandis que pour le bronze cela correspond a 40Hz environ.

Pour la suite des résultats on se contente d’utiliser un engrenage a dentures droites en Acier.
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A.2 Frequences propres d’engrenage (avec fissure)
Le tableau 3.6 représente les valeurs des fréquences propres des dix premiers modes d’un
engrenage fissuré a dentures droites.
Tableau 3.6 Fréquences propres d’un engrenage fissuré a dentures droites.

Mode 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Fréq(Hz) | 1.26E05 | 58.140 | 58.156 | 60.707 | 65.336 | 65.346 | 98.711 | 98.713 | 143.92 | 143.93

La figure 3.25 représente une cartographie du 2éme et 8¢me mode d’un engrenage fissure.

2°M¢ fréquence. 8°™ fréquence.

Figure 3.25 Cartographie du 2°™ et 8™ mode d’un engrenage fissuré.
Interprétation

Nous remarquons que I’existence de la fissure influe sur les fréquences en comparant avec les
résultats précédentes (tableau 3.5), on peut expliquer ¢a physiquement par une perte d’énergie.

On remarque toujours une augmentation des valeurs des fréquences propres selon les modes.
A.3 Distribution des contraintes au niveau de la fissure

L’effet de la présence d’une fissure dans un elément de structure est connu depuis longtemps,
on sait qu’il conduit & une concentration d’énergie. Alors afin de montrer I’existence
(concentration) des contraintes au niveau de la fissure, nous avons appliqué une charge
(pression) dans le point de contact des dentures (ligne de contact). Ainsi nous obtenons les
résultats qui suivent selon les différentes directions :
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» Contrainte moyenne (V. Mises)

A

Figure 3.26 Cartographie d’un engrenage fissuré avec pression.

»Selon les directions (contraintes) axiales/planes :

S11

S12

S13

S22
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S33

u3

Figure 3.27 Distribution des contraintes au niveau de fissure selon les directions.

Le tableau 3.7 représente les valeurs des facteurs d’intensité selon le contour de crack.
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Tableau 3.7 Valeurs des facteurs d’intensité.

Contour | 1 2 3 4 5
K
K1 0.4672 0.4679 -0.1322 -0.1326 -0.1334
K2 -6.5886E-02 | -6.5935E-02 | -0.3120 -0.3093 -0.3085
K3 -1.5906E-02 | -1.6173E-02 | -8.5244E-03 | -8.1679E-03 | -8.0737E-03

Interprétation

Le facteur d'intensité de contrainte augmente lorsque la taille de la fissure augmente. Quand

le facteur d'intensité de contrainte atteint une valeur critique, les contraintes sont tellement

importantes en pointe de fissure qu'il y a rupture brutale. Cette valeur seuil est appelée ténacité,

elle est notée Kc.

B) Etude parametrique

Dans cette partie nous allons étudier I’influence des paramétres (taille, angle et position de la

fissure) sur I’engrenage.

»1%" cas : Influence de taille de la fissure

Le tableau 3.8 représente les valeurs des fréquences propres des dix premiers modes d’un

engrenage fissuré a différentes tailles de fissure (a=0.2/0.3/0.4mm).

Tableau 3.8 Fréquences propres d’engrenage (cas N°1).

Taille 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

fissure | Mode

a=0.2 | Frég | 1.26E05 | 58.140 | 58.156 | 60.707 | 65.336 | 65.346 | 98.711 | 98.713 | 143.92 | 143.93
(Hz)

a=0.3 | Frég |5.8152 | 5.8208 | 6.0743 | 6.5357 | 6.5365 | 9.7263 | 9.7810 | 9.7130 | 14.390 | 14.392
E-02
(Hz)

a=0.4 | FréQ |5.8151 | 5.8202 | 6.0736 | 6.5348 | 6.5370 | 9.7261 | 9.8709 | 9.8715 | 14.389 | 14.392
E-02
(Hz)

Interprétation

On constate une variation importante (diminution) des fréquences propres, ainsi qu’on

remarque qu’elle est beaucoup plus significative dans le cas des hautes fréquences.

67




»2éme cas : Influence d’angle de la fissure

Le tableau 3.9 représente les valeurs des fréquences propres des dix premiers modes d’un

engrenage fissuré a différentes valeurs d’angle de fissure (a=20°/30°/45°).

Tableau 3.9 Fréquences propres d’engrenage (cas N°2).

Taille N° de 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

fissure mode

0=20 Fréq 1.26E05 | 58.140 | 58.156 | 60.707 | 65.336 | 65.346 | 98.711 | 98.713 | 143.92 | 143.93
(Hz2)

0=30 FrégE- | 0 5.8156 | 5.8173 | 6.0724 | 6.5344 | 6.5358 | 9.8711 | 9.8715 | 14.392 | 14.393
02 (Hz)

o=45 FrégE- | 0 5.8156 | 5.8174 | 6.0724 | 6.5345 | 6.5358 | 9.8713 | 9.8717 | 14.392 | 14.393
02 (Hz)

Interprétation

On remarque que la variation d’angle de fissure influe sur la frequence du premier mode

(chute), on voit que le premier mode est a 1.26E05 Hz dans le cas ou (a=20), par contre il est a

00 Hz dans le cas ou (0=30/45).

»3éme cas : Influence de position de la fissure

La figure 3.28 représente la nouvelle position de la fissure au niveau du corps d’engrenage

(entre dents).

Figure 3.28 Position de fissure.

Le tableau 3.10 représente les valeurs des fréquences propres des dix premiers modes d’un

engrenage fissuré au niveau du corps (entre dents).
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Tableau 3.10 Frequences propres d’engrenage (cas N°3).

Mode 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Fréq(Hz) | 1.26E05 | 58.140 | 58.156 | 60.707 | 65.336 | 65.346 | 98.711 | 98.713 | 143.92 | 143.93

Fréq E-02 | 5.81961 | 5.82038 | 6.07603 | 6.53596 | 6.539 | 9.726 | 9.871 |9.872 | 14.392 | 14.393
(Hz)

Interprétation

En changeant la position de fissure on remarque une nette diminution des valeurs des
fréguences propres, on remarque que la valeur de lapremiere fréquence propre est de 5.81961E-
02 Hz tandis que dans le 1* cas sa vaut 1.26E05 Hz.

C) Analyse harmonique

Dans cette partie nous allons procéder a une analyse harmonique. Pour cela nous avons
appliqué deux forces (latérale, axiale) dans le point de contact des dentures (ligne de contact),
afin de voir les réactions sur les dentures et I’engrenage entier.

Les résultats sont représentés sur un graphe qui nous donne I’amplitude (déplacement) en
fonction de la fréquence (Hz), afin de voir les valeurs des déplacements maximales suivant les
nceuds.

On applique I’analyse harmonique sur les engrenages a dentures droites pour les deux cas

suivants :

»Cas N°1 : Influence du type de matériau
Apres I’application des forces et les différentes étapes de I’analyse harmonique on obtient les

graphes suivants :

S Sy SO S G O S S S S S S Sy SO S Sty W S )

Frequency

Figure 3.29 Graphe de la réponse fréquentielle cas N°1 (Acier).
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Digplacemant

Frequency

Interprétation

Figure 3.30 Graphe de la réponse fréquentielle cas N°1 (Bronze).

En fonction des résultats obtenus, on remarque que les déplacements sont trés importants dans
les deux directions Y et M (début des vibrations) a des fréquences identiques avant qu’ils se

stabilisent (convergence) a partir d’une fréquence a 6Hz. Si on compare entre les deux matériaux

on remarque dans le cas du bronze les déplacements sont plus importants par rapport au cas de

I’acier.

»Cas N°2 : influence de nombre des dents
Apres I’application des forces et les différentes étapes de I’analyse harmonique dans le cas

N°2 on obtient les graphes suivants :

Frequency

Figure 3.31 Graphe de la réponse fréquentielle cas N2 (24 dents).
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Figure 3.32 Graphe de la réponse fréquentielle cas N°2 (26 dents).
Interprétation

En fonction des résultats obtenus, on constate que le nombre des dents influe sur les
déplacements, on remarque que sont tres importants dans les deux directions X et M avant qu’ils
se stabilisent (convergence) a partir d’une fréquence a 3Hz. Si on compare entre les deux cas on

remarque dans le 1% cas (24 dents) les déplacements sont plus importants par rapport au 2™ cas.
Interprétation générale

L’analyse harmonique des engrenages permet de donner une vision globale sur I’influence des
parametres tels que (types des matériaux, nombres de dents...) sur le comportement vibratoire.

Si on compare entre I’analyse modale et I’analyse harmonique on conclut que I’acier a plus
d’excitation harmonique que le bronze ainsi que la fréquence des vibrations dépendent de la
rigidité du matériau. On constate aussi que le nombre des dents influe sur comportement

vibratoire des engrenages.
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Conclusion générale

Ce travail avait comme objectif d’analyser le comportement vibratoire des transmissions par
engrenages. En général, pour ce type de structure & géométries complexes, les modéles de calcul
sont principalement basés sur la méthode des éléments finis. Tout d'abord, nous avons modélisé
notre engrenage sur le logiciel SOLIDWORKS, et puis nous Il'avons importe sur le logiciel
ABAQUS pour la simulation et la réalisation des calculs des résultats.

L'application de lI'analyse modale est nécessaire pour déterminer les frequences de vibration,
les amplitudes et donc les caractéristiques physiques du cas étudié.

L'analyse harmonique permet de déterminer I'amplitude des contraintes sur les dents de
I'engrenage.

Plusieurs parameétres influent sur le comportement d’engrénements tels que, la présence d’une
fissure, le nombre des dents, type de matériau, la taille et la propagation de la fissure, afin de
montrer cette influence, on a fait une analyse modale et vibratoire sur les engrenages subit a un
endommagement par fissure.

On constate une nette diminution des valeurs des fréguences propres dans le cas d’une
augmentation du nombre des dents, changement de taille, angle, position de fissure et type du
materiau.

Enfin, a partir des résultats qu’on a obtenus dans I’analyse modale et harmonique on peut

conclu qu’il est nécessaire de bien choisir les caractéristiques géométriques et physiques des
engrenages pour éviter les divers défauts.
Cette étude permet de mettre en évidence lI'importance de I'influence des divers parameétres sur le
comportement vibratoire des transmissions par engrenages, cependant il subsiste toujours un
vaste domaine d'investigation pour prédire exactement les excitations interne, et la présence
d’huile ou de lubrifiant sur les engrenages.

A la fin de ce travail, cela m'a permis d’enrichir mes connaissances dans la construction
mécanique et en particulier les transmissions par engrenage, et de me familiariser avec les deux
logiciels SOLIDWORKS et ABAQUS.

Par conséquent, les résultats obtenus sont fiables et les approximations de certaines valeurs
sont soigneusement étudiées pour justifier la standardisation de parametres tels que I’impact de
la fissure sa longueur de propagation, type du matériau ainsi que le nombre de dents sur le
comportement vibratoire et harmonique d’un engrenage qui a subi une fissure.

En perspective, nous espérons que ce travail sera comme une source d’inspirations aux futures

promotions, et qu’il va les aider a mieux comprendre comment faire une analyse dynamique et
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statique d’une transmission par engrenages, et nous envisagerons a utiliser la méthode des

éléments finis etendus (XFEM) pour étudier de tel cas identique.
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