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Résumé :

Le siréenement de boite de vitesses est un bruitcessaux vibrations carter. L'erreur statique de
transmission constitue la source excitatrice etasstociée a I'engrenement. Elle résulte du conédidit
entre dentures et de leurs micro-géométries. Pasr @hs réels, la prédiction du bruit induit parrfeur
statique de transmission reste un probleme dificlDes méthodes numeériques permettent de traiter le
probléme des échelles micro (denture) aux écheieso (carter) pour des cas de transmissions sfiépk.
Dans ce travail, on souhaite tester la validitéas approches pour des cas réels de boite de eteBsur

ce faire, des campagnes d’'essais d'une boite imsniée ont été réalisées en vue de confronter
calculs/essais.

Abstract :

The gearbox whining noise is associated with tragsion casing's vibration. The parametric source of
excitation (periodic stiffness) results from thesd contact between their teeth and their microagsaes.
For real application, the prediction remains a difflt issue. Numerical methods used to treat magales
(tooth) to macro-scales (gearbox casing). A thraeehsional model of 1.2 million degrees of freedsm
implemented. Many operating systems have beenrpedoon an acyclism test bench.

Mots clefs : erreur de transmission, boite de vitesgs, vibroacoustique
Keywords : transmission error, gearbox, vibroacousts.

1 Introduction

Dans le domaine des transports, les transmissimnergrenages (boites de vitesses, ponts, etc)itcemt
une source non négligeable de nuisances acousti@@®ralement, le bruit engendré résulte de I'état
vibratoire des carters (rayonnement acoustiqueatiercet/ou transfert solidien a la structure digdlcpuis
vers I'habitacle véhicule). L'erreur statique dansmission (EST), associée au processus d'engraheme
constitue la source excitatrice dominante de cepootement vibroacoustique [1]. On parle alors detlate
sirenement. L'EST est définie comme I'écart enrgpbsition angulaire réelle de la roue de sortieetie
gu’elle devrait occuper si I'engrenage était pariinfiniment rigide [1,2]. Elle induit des flugations des
forces de contact au niveau des dentures quisentettent a 'ensemble des composantes de la issism)
c’est a dire les arbres, les paliers et le calkigré un tres grand nombre de travaux, le compuate
vibroacoustique d’'une transmission reste un proéléifficile vu la complexité des phénomeénes physgu
mis en jeu, d’'une part, et de la complexité stneite, d’autre part [3]. En particulier, il est eme difficile

de prédire le comportement de boites de vitessfleseDans ce contexte, un projet de recherchétiaonb

a été mis en place afin d’évaluer la pertinencendthodes spécifiques de calcul dans le cadre desbdé
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vitesses industrielles de l'automobile. Plus patizement, nous avons mis en place des essais
expérimentaux importants pour des confrontatiofsutslessais. L'objectif de ce papier est de pr&seres
essais.

2 Principaux phénomenes mis en jeu

En préliminaire, revenons sur les principaux méaps qui gouvernent le comportement vibroacoustique
d’'une boite de vitesses induit par 'EST (voir figd.).

CONCEPTION
Macro-geometrie, paramétres de
Conception, Micro-gegmetrie.

Jolerances :
FABRICATION et ASSEMSLAGE R°“'e“’ ents
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ERREUR STATIQUE DE TRANSMISSION \

Excitation Dépl Raideur d’Engré Propriétés Modales
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-
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Réponse Vibratoire du Carter

FIG. 1 — Principaux mécanismes gouvernant le cotapwnt vibroacoustique d’une boite de vitessestindu
par I'erreur statique de transmission (d’'aprés.[3])

Les origines principales de 'EST sont (1) les eotions de denture, par exemple les dépouillegtae (2)
les défauts de fabrication tels que les erreunsrdfil, (3) les déformations élastiques des derstupge I'on
décrit par la raideur d’engrenement et (4) les méétions élastiques de I'ensemble de la transmisgio
modifient les conditions de contact entre dentonsé en biais). L'EST se traduit par des excitatida type
déplacement et paramétrique (fluctuation périodideela raideur d’engrénement). Par ailleurs, I'EST
posséde un caractere non linéaire car elle esitmmuée par la répartition de charge sur les destet par
les pertes éventuelles de contact qu'autoriseulefgre dents. Enfin, la fréquence d’engrenementd(pt de

la fréquence de rotation d’'une roue par son nordbrdents) constitue I'une des fréquences caratitgies

de son contenu spectral. L'erreur dynamique desingssion (EDT), qui constitue la réponse dynamigue
'EST, induit des surcharges dynamiques sur lauterqui se propagent par voie solidienne vers d¢isrg,

le plus souvent des roulements. Elle est ainsigioe principale de I'état vibratoire du carter e
rayonnement acoustiqgue associé. Au regard destédstiques élastiques et inertielles de transiomssi
standards, on se situe en regle générale dansrai® modal pour ces aspects vibratoires. Parnmbzies
propres globaux de la transmission, certains mdde<critiques sont essentiels a déterminer canitéxa
certaines vitesses critiques de fonctionnementsdtgt a 'origine de fortes surcharges dynamiqueslas
denture associées a de forts niveaux vibratoirasaistiques. Ces modes pour lesquels le tramsattire-
carter est optimal sont gouvernés entre autretapaoyenne temporelle de la raideur d’engrénemepae
les raideurs linéarisées des roulements. lls ilpbdonc de les estimer de maniére assez précisautie,
ces modes qui dépendent notamment des caractéeistélastodynamiques du carter, traduisent unicerta
couplage entre I'état vibratoire de la transmissedn’EDT, autrement dit, des interactions entre le
conditions instantanées du contact entre dentsréjplonse dynamique de la transmission compléte.dga
difficultés est d'intégrer simultanément les aspetbbaux (description des différentes composatiteta
transmission, constituant ainsi un ensemble coreplix plusieurs sous-structures) et les aspectsi¥oca
(description fine de I'engrénement). Par aillelinsa lieu de souligner que les amortissements,(Maleurs,
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etc.), déterminants pour la réponse dynamique €tésye, restent encore tres mal connus. Dans ce cadr
nous avons bati des méthodologies de calcul qupermhises de traiter le cas de transmissions diggsi et
académiques, et dont nous voulons éprouver |'effiéadans des contextes de boites de vitessesg @l
véhicule automobile.

3 Méthodologies de calcul

Si I'on s’intéresse a la prédiction du comportemeibroacoustique proprement dit, il est nécessdee
construire des modeles permettant d’évaluer le phaibratoire du carter. Il convient alors d’intégre
I'ensemble des composantes de la transmissioes&ngrenages, les arbres, les roulements attler cet

de prendre en compte les caractéristiques de I'&8iime source excitatrice principale. La méthode des
éléments finis reste adaptée pour le calcul vilmat@u regard des caractéristiques modales d’ufte de
vitesses et permet de fournir en chaque point derck réponse vibratoire qui constituera les dasndu
calcul acoustique [4]. Par contre, il n'est pasisayeable d'intégrer dans ces modeles globaux des n
linéarités associées aux contacts entre dentwelles associées aux roulements. Il s’agit alorbndariser

la description de ces contacts autour des condistatiques de fonctionnement [5-6]. La prise enpte de
I'ensemble des composantes de la transmissiontatnneent du carter conduit a des modéles possédant d
I'ordre de 1 millions de d.d.l. pour les cas indig$$. Sur la figure 2, on montre le maillage cade la boite
étudiée équipant le banc d’essais, ainsi que leesprimaire et secondaire dans leurs logementement

coté embrayage.

arbre secondaire

arbre différentiel

FIG. 2 — Modele éléments finis de la boite de gigssttudiées (1,2 millions de d.d.l.)

Aprés assemblage des différents éléments, I'équatiatricielle régissant le comportement dynamiggidad
transmission in vacuo s’écrit :
Mx+Cx+Kx+k(t)Gx =E(t)+F 1)

En dehors des termes classiques apparait la sexcit@trice de type paramétrique associée a lauaid
d’engrénemenk(t) qui est, en condition de fonctionnement statiorgériodique. Une matride déduite
des caractéristiqgues de conception des engrenageetfpde coupler les 12 d.d.l. du pignon et delerlLe
terme extérieuE(t) est associé a I'EST (excitation déplacement).rEle#fs matrices de couplage élastique
entre les d.d.l. des bagues intérieure et extérieles roulements sont introduites a partir des timnsa
régissant I'équilibre statique de la transmissidas équations non linéaires sont résolues par @eoahe

de type Newton-Raphson [6]. L'EST et la raideurndi@nement sont calculées a partir des équations
régissant le contact statique entre dentures. Calagécessite de discrétiser les lignes de conlextrique

et la connaissance de la matrice de souplesseardugiiaque segment. Cette derniére est évaluédia pa
d’'une modélisation par éléments finis de la dentlre calcul de I'EST tient compte des défauts de
géométrie et des corrections microgéomeétriquesrésalution des équations de contact a l'aide de la
méthode simplexe permet sur une période d’engremethabtenir I'évolution périodique de 'EST airgile

la raideur d’engrenement. Le calcul vibratoirerésiisé en étendant la solution sur la base madariée a
partir de la raideur d’engrenement moyenne. Erfour résoudre les équations paramétriques régitsant
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dynamique de la transmission, on emploie la méttspaetrale itérative qui consiste en un schématif
dans le domaine des fréquences]7-

4 Magquette expérimentale

La boite de vitesses automobile retenue pour Ipagme d’essais est montrée figure 3 (a). Par ragpal
configuration réelle, les pignons fous et les foettes ont été enlevés ainsi que la marche ¢, afin de ne
conserver que le bruit induit par I'erreur statiqles transmission. Par ailleurs, des modificationt é&ié
apportées sur les arbres et le carter pour pemmktistrumentation des parties tournantes. |l &'ayl

percage des arbresnsi que du cartepour assurer le passage des calBautre part, quelquepieces
d’adaptation permettant gupport de capteurs ont été introduites. La fi@(b-c) montre la boite de vitess
modifiée et instrumenté&a transmissio du mouvemengst constituée alors d’un train d'engrénement ¢
étages (rapport deF et pont différentiel Les caractéristiques du train retenu sont fourgibleau 1

(b) (©)

FIG. 3 — Descriptiomle la boite d’essais. (a) Le modéle de boite retgfiny La méanique interne retenue.
(c) Les collecteurs tournants en nez de k

nombre de | nombre de | module Largeur | Entraxe| Angle de Angle Rapport de
dents roue 1| dentroue 2 des dents pression d’hélice | conduite totale|
Primaire/secondaire 35 39 1.9 12 71 23 29 3.4
Pont/différentiel 16 69 3 27 127 22.6 27.1 3.3

Tableau 1 -Caractéristiques du rapport retenu de vitessea deite d'essai

Du point de vue de l'instrumentation, les errewygaimiques de transmission sont mesurées a parth
acceéléromeétres piézoélectriquegplémentés sur chaque pignon, soit 16 accéléresain total. Par ailleur
plusieurs jauges (48) permettediaiccéder aux efforts transmis au carter. L’ensend¢s signaux e
transmis par trois collecteurs tournants (64 veigdotal) Par ailleurs, un ensemble de 30 accélérom
piézoélectriquesont réparties sur I'ensemble du carter afin d'decé so état vibratoire. Enfin, de
microphones permettent d’accéder a la pressionstiqoe en 5 points de I'espace environr

La boite d’essais a été implémengdir le banc d’acyclisme chez Renault. Ce banc pgedmeimuler de
cinématiques quelconques entrée de boite via la commande d'un moteur étpatri Par ailleurs,
reproduit les conditions de charge en sortie deéebol’intérét est que I'on s’affranchit totalemedds
vibrations d’un moteur thermique. Le banc est anté dans une chambre seméchoiqut

Plusieurs campagnes d’essais ont été réaliséesnmant a des couples moteur compris €-40 et 80 N.m.
La plupart des essais ont consistés en des bakl@ags de régime vitesse compris entre 100 et 8000.
Ces balayages ont étéali€és en montée comme en descente. Par ailldusieyrs mesures préliminair
ont été réalisées afin de recaler le modele nunné!
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5 Quelques résultats

On montre figure 4 un premier résultat expérimentaifronté au calcul éléments finis et concernant |
fonction de transfert entre deux points du camterune bande de fréquences 0 — 4000 Hz. Dans tidrise

on observe une bonne adéquation du modele suehdrs de la plage de fréquences, méme si au-dela de
1500 Hz on constate une légére dégradation deffatssiOn remarquera par ailleurs une densité neodal
assez faible, ce qui justifie pleinement I'approél@Ements finis introduites.

FRF PAIR 3 (1-UY - 1+UZ) SAC 68.1% Error -42.0% _FEA —Test
T

1E+1

1E+0

I I I I
0 1000 2000 3000 4000
Frequency [Hz)

FIG. 4 — Fonction de transfert entre deux pointsatter sur une bande de fréquences 0 — 4000 Hage,
résultats numeériques, en bleu, résultats expéramant

La figure 5 montre les waterfall associés & I'aéadion tangentielle du pignon d&"2 représentative de
l'erreur dynamique de transmission, et a la pressicoustique pour un balayage vitesse de 100 & 3000
tours/min. L'axe des abscisses correspond aux tésnspectrales des grandeurs mesurées, alorsayae I’
des ordonnées correspond aux régimes vitesses.
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FIG. 5 — Waterfall pour un balayage vitesse ded 3000 tr/min.
(a) accélération tangentielle du pignon 8&.4b) Pression acoustique. (c) fréquences d’engnene
excitatrices et localisation des premiers modepneso

On constate en premier lieu une bonne adéquatitte erreur dynamique de transmission et la répons
acoustique, ce qui traduit du transfert entre ¢errdynamique de transmission et le bruit de simem. Par
ailleurs, on identifie trés clairement les fréequesid’engréenement proportionnelles a la vitesseotiion,
ainsi que leurs harmoniques. La fréquence d’engnene pour le rapport de*¥ est égale a 35 fois la
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fréquence de rotation de I'arbre primaire. Poundi®nement du pont, elle est égale a 14,36 fdigdpence

de rotation de l'arbre primaire. Pour une vitesge rdtation de |'arbre primaire de 3000 tr/min, ces
fréquences d’engrénement et ses quatre premiersohaues sont données dans le tableau 2. Les
amplifications dynamiques observées sont pour upat associées aux modes propres identifiés figure
pour la bande de fréquences 0 — 4000 Hz.

ordre 1 2] 3 4 5
Primaire/secondair¢ 1750 3500 5250 7000 8[50
Pont/différentiel 720] 1440 216D 2880 36p0

Tableau 2 — Fréquences d’engrénement pour lesrdpports engagés, et leurs 4 premiers harmoniques.

Conclusion

Pour conclure, nous présentons ici des essaisimgréaux sur une boite de vitesses réelles. Orircoaie
transfert entre I'erreur statiqgue de transmissiola eéponse vibroacoustique de la boite de vikessenme
origine du bruit de sirenement. On identifie pdlears la présence de modes propres privilégiés peu
transfert. Enfin, les résultats de ces essais @arpermettre de tester les approches numériqisssran
place dans le cadre de transmissions académiquesariculier, on souhaite en préciser les domades
validité. Les comparaisons calcul/essais sont ensco
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