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Résumé

Le besoin incessant d’optimisation des engrenages
nécessite de bien comprendre leur comportement
dynamique. De plus I’analyse Vibratoire est considérée
comme un domaine d’activité qui constitue une part
toujours plus importante desdispositions permettant de
rentabiliser 1’instrument de production industriel, sans
oublier I’influence de la lubrification au niveau du calcul
des bilans de puissance.L’aspect dynamique est 1’objectif
de cette étude. Des approches théoriques pour simuler
les vibrations d’engrénement dans les engrenages droits,
sont présentées et discutées, pour analyser théoriquement
le comportement vibratoire des engrenages, il existe des
modeles linéaires et non linéaires qui permettent
d’analyser la réponse dynamique de I’engrénement.

Mots clefs : engrenage, vibration, aspect
dynamique, modeéles linéaire et non linéaire

1. Introduction

Aujourd’hui, les engrenages occupent une place spéciale
dans les systémes mécaniques [1,3], ¢’est la fagon la plus
économique pour transmettre de la puissance en un
mouvement de rotation dans des conditions uniformes,
ils sont I’objet de nombreux travaux de recherche. Parmi
I’ensemble des architectures possibles, les engrenages
cylindriques en développante de cercle sont, sans
conteste, les plus utilisés pour le transfert de rotation
entre des axes paralleles car ils possédent des géométries
mathématiquement  simples  dont le controle
dimensionnel est relativement aisé [4,5].

Le développement des nouvelles technologies, comme
I’électronique a remplacé quelque application de

I’engrenage mais il reste toujours un élément mécanique
dont I’utilisation croit continuellement [6].

Suites aux contraintes environnementales (masses
embarquées et performances acoustiques en particulier),
les engrenages modernes sont de plus en plus soumis a
des exigences strictes en termes de capacité de charge, de
rendement, de bruit et des vibrations développés, etc...

2. Développement mathématique d’un
engrange droitavec défaut

2.1 Modéle initial

Dans cette partie nous considérons un engrenage droit.
Le modéle devient complexe avec un grand nombre de
degrés de liberté (ddl).Dans notre modéle, Nous avons
appliqué un systéme a huit degrés de liberté tel décrit
dans la figure 1, Afin de focaliser I'étude sur la réponse
vibratoire sur ce dernier.

Le comportement dynamique du support d'engrenages
rigides et la contribution du support sont également
considérés. Ainsi, Ce modéle simplifié qui sera ajusté
avec le calcul de la réponse vibratoire.
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Figurel

Avec :

mg: Masse de la roue [kg]

m,: Masse du pignon [Kg]

Jjg: Moment d’inertie de la roue [kg]

Jp: Moment d’inertie du pignon [kg]

Cxg: Coefficient d’amortissement de la roue [N.s / m]
Cxp - Coefficient d’amortissement du pignon [N.s/ m]
¢;.Coefficient d’amortissement de torsion [N.s / m]
¢, “Amortissement du contact [N.s / m]

k.4 Coefficient de rigidite de la roue [N / m]

k., Coefficient de rigidité du pignon [N / m]

k.: Rigidité de torsion [N/ m]

k., :Rigidité du contact [N / m]

2.2 Résultats et discussion
L'égquation générale pour résoudre un systeme de huit
degrés de liberté soumis a huit forces, en fonction des
matrices de masse, L'amortissement et la raideur ayant
une forme générale :
[A].{Y} + [B].{Y} + [C].{Y} = (F}
A,Bet C représentent respectivement la masse,
I’amortissement et la raideur du systéme.
L'éguation du mouvement, qui régit ce modéle de

systéme, est la suivante:

MyXy + CogXp + kygxy = uN
My Xy + CopXp + kypx, = —pN
MgYg + CygVg + Kygyg =N

mpYy + CypYp + Ky ¥y = =N
myZg + cyZy +kyzy =0

m,Zz, + ¢z, + k,z, = k,z,

]geg +cuby + k6, = —R{N +T;
Jp0p + 126, + kin6, = RoN — T,

Avec
N = c,,[(R,6, — R,6,) + (¥, — ¥,) sina
+ (x'p - x'g) cos a]
+km[(Rg9g - Rpe,,) + (yg - yp) sina
+(xy — xp) cosa
Ceci peut s’écrire en forme de matrice :

—uCyRy uCyR,
uCnRy  —puCyR,

uCysina —uCy,sina  Cyy + pCy cosa —uC,, sina
—uCy, sina uC, sina —uC, sina Cy,, +uC, cosa

my 00 0 0 0 0 oy (%)

/0 m, 000 0 0 o\|xp|

00 m 000 0 0|

|0 00 m 000 0|{3’p}+

0000m 00 O0]l%

100000 m, 0 o)|zp|

\0 00000 j 0]]6

0000000 j l
/ Cg +uCycosa —uCycosa pCysina —pCy, sina X,
| —uCpcosa  Cy +pCpcosa —pCysina  uC, sina uCyRy —uCyR, xp]
|

o oo o
oo oo

—HCnRy pCyR, \
|

0 0 0 0 0 0 0 0 i
~RyKncosa RyK,cosa —RyK,sina RK,sina 0 0 Ky+K,RZ —R,R,K, /l
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0 0 0 0 0 ¢, o 0
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\Rpcm cosa —R,Cpcosa RyCpsing —R,Cpsing 0 0 —RR,Cu Cip+CuR2) \6,)
Ky — uK, cosa  pkK, cosa pK, sina —pk,, sina 0 0 —uKn Ry K, R,
UK, cosa Ky, —ukK, cosa  pK, sina  —pk,, sina 0 UK, R, —pKy,R, \ {;C”\
uK, cosa —ukK, cosa K,y +pukK, cosa —pK, sina 0 0 —HKn Ry uK,R, Iy: i
+ uK,, cosa  —pK, cosa pK,sina K, —pK, cosa 0 0 RKyR, —pKy,R, {yp }
0 0 0 0 K, 0 0 0 Z
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La solution triviale de I'équation peut s'écrire:
AY +BY +CY =F

On multiplie par A™* :
Y+A7BY + A7IcY = A7'F

Pour terminer notre étude nous aurons besoin des
parametres concernant le systéme d’engrenages (pignon
et roue) et les parameétres concernant la modalisation
dynamique en utilisant les données suivante :
my = 2,5kg, m, = 0,6kg
]y = 0,0045 kg/m?, J, = 2,6.107* kg/m?
R, =0,11m, R, = 0,05m
K.y =Ky =K,y = K, =108 N/m
K., = K,, = 10° N.m/rad

Cig =Cyp =Cyg =Cy, = 1. 10* Ns/m
Ciq =Cip, =10N.s/rad
K, = 09952 N/m,C,, = 9,9072N.s/m

La matrice masse devient :

25 000 0 0 0 0
/00,6000000\
002500000

A=|0000,60000|
0000 250 0 0
00000 06 00

0 0 0O OO 0O 00045 O
0 0 00O O 0O 0 0,00026
Et la matrice d’amortissement:
B
10000,56 -—0,056 0,02 -0,02 0 0 -0,0065 0,003
-0,056 10000,56 -—0,02 0,02 0 0 0,0065 —0,003
0,02 —-0,02 10000,056 —-0,02 0 0 -—0,0065 0,003
-0,02 0,02 -0,02 10000,056 0 O 0,0065 -0,003
0 0 0 0 1.10* 0 0 0
0 0 0 0 0 1.10* 0 0
-1,024 1,024 -0,372 0,372 0 0 10,1198 -0,054
4,652 —4,652 0,1694 -0,1694 0 0 -0,054 10,024

La matrice raideur devient :
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99999999,994 0,0056 0,0059 -0,0059 0 0 —0,0006 0,0029
0,0056 99999999,994 0,0059 —0,0059 0 0 0,0006 -0,0029

0,0056 0,0056 0,0059 99999999,994 0 0 0,0006 —0,0029
0 0 0 0 108 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0
\ —0,1028 10,1028 —0,037 0,037 0 0 100000,012 —0,0055
0,046 —0,046 0,016 —0,016 0 0 —0,0055 100000,0025

Pour résoudre le systtme nous devons calculer les
valeurs propres de la matrice [L]

L] = (MgK M-Ilc)

Les valeurs propres sont :

A, =0,0316 Ay = 1,6180

A, =0,0321 Ao = —0,6180
A; = —0,0316 A1 = —0,06180
A, =—0,0311 Ay, = —0,6180
As =1,6180 A3 =—0,6180
A, =1,6180 Ay = —0,6180
A1, =1,6180 Ads=0
Ag =1,6180 Adeg=1
La solution s’écrit sous la forme :

( q ) =elt + K

—q

Tel que D est la matrice diagonale dont les éléments
diagonaux sont les valeurs propres de la matrice L et k
une constante

D’ou le champ de vitesse pour chaque roue-pignon
suivant les quatre directions (X, y, z,6) sont :
%, = 00316t 4 g

%, = e%0321t 4 i
y, = 00316t 4 |
y, = e~00311t }
7y = el6180t 4 |
4y = 16180t |
0, = e16180¢ 4
0, = 16180t 4 K

En intégrant ces résultats et en prenant en compte que les
conditions initiales des vitesses sont nulles nous
trouvons les déplacements :

_ 00316t _ 1y _ ¢
%1 = 50316 ¢ )
_ 00321t _ 1y _ ¢
*2 = 50321 ¢ )
1
y, = — 00316 (6—0,0316t _ 1) —t
1
y, = — 00311 (6—0,0311t _ 1) —t
_ 16180t _ 1) _ ¢
1= To180 )
1
_ 16180t _ 1) _ ¢
% = To180 )
1
01 (61,61801: _ 1) —t

= 1,6180

0,0056 —0,0056 10000000,0056 —0,0059 0 0 —0,0006 0,0029

1

_ 1,6180¢ __ _
%2 = 16180 © D-t

Cependantles solutions dont les valeurs propres sont
positives, sont les solutions qui divergent (solutions non
acceptable), ce qui veut dire que les vibrations de la roue
et du pignon ne sont pas détecté.

Donc les seules solutions acceptées sont :

1
—0,0316t
- 0316t _ 1) _ ¢
1= 50316 ¢ )
1
—0,0311¢t
—_ 0311 _ 1) _ ¢
Y2 =~ 50311 ¢ )

D’apreés ces résultats nous constatons que les défauts sont
générer au niveau ’axe y.

3. Conclusion

Pour I’entretien conditionnel préventif, ’analyse
vibratoire s’avére un formidable outil pour I’industrie.
Ce travail a permis de développer un modéle analytique
qui simule le comportement vibratoire d’un engrenage
endommaggé.

Nous pourrons dire qu’en présence des défauts au niveau
des dentures du systéme d’engrenages, I’arbre de sortie
et de ’entrée qui est connecté respectivement a la roue et
au pignon effectuent une torsion autour de I’axe Y, ce
qui est fort probable que ce systéme mécanique atteindra
le mode de la rupture.
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