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INTRODUCTION

Contexte et problématique

De nos jours, le bruit généré par le fonctionnement d’un véhicule constitue I'un des
critéres importants pris en compte par les constructeurs automobiles, lors de la conception et
le développement d’un nouveau modele. Ainsi, de nombreux efforts ont été réalisés depuis
plusieurs années pour diminuer les nuisances acoustiques produites par les différents organes
du véhicule. L'objectif est non seulement de respecter les normes environnementales qui
deviennent de plus en plus sévéres, mais également d’améliorer le confort des passagers au

sein du véhicule.

Le moteur thermique constitue la source principale des bruits associés au groupe
motopropulseur et a la chaine cinématique. Néanmoins, les efforts réalisés pour atténuer les
nuisances acoustiques qu'il génére sont tels que d’autres bruits, précédemment masqués, sont

aujourd’hui audibles.

Ainsi, les utilisateurs sont désormais en mesure de déceler les bruits produits par la boite de
vitesses sans pour autant savoir identifier leurs origines. Il est donc nécessaire, pour les
constructeurs automobiles, de prendre en considération ces bruits émergeants et de limiter

leur impact pour améliorer la qualité acoustique globale d'un véhicule.

La boite de vitesses automobile

La chaine cinématique d’'une automobile a moteur thermique représente I'ensemble des
éléments permettant d’adapter et de transmettre les couples et les vitesses du moteur vers les
roues. Ses éléments constitutifs situés entre le moteur et les roues, correspondent au volant
d'inertie, a I'embrayage, la boite de vitesses et son systeme de commande, et aux arbres de

transmission.
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Figure 1 : Chalne cinématique [Barthod 2004].

(1) Embrayage.

(2) Boite de vitesses/Commande.
(3) Pont / Différentiel.

(4) Arbre de transmission.

(5) Roue.

La boite de vitesses a pour r6le d'adapter le couple moteur aux différentes conditions
d’utilisation du véhicule, grace a la transmission des efforts et du mouvement de rotation par
I'intermédiaire d'engrenages. Les architectures des boites de vitesses automobiles sont telles
que lI'ensemble des couples de pignons correspondant aux différents rapports de la boite
engrénent simultanément. Les rapports non engagés présentent un pignon fou désolidarisé de

I'arbre, et qui peut donc tourner librement autour de son axe.

La boite de vitesses étudiée dans le cadre de cette thése est une boite de type TL4 congue et
fabriguée par Renaut S.A. Si I'on excepte la marche arriére, elle est constituée de deux arbres

et de six rapports de vitesses constitués d’engrenages a axes paralléles et denture hélicoidale.

Sur l'arbre primaire, les pignons des rapports de premiere et de deuxiéme sont taillés dans la
masse et les pignons des rapports de troisieme, de quatrieme, de cinquieéme et de sixiéme
sont fous. Sur l'arbre secondaire, les pignons des rapports de premiere et de deuxieme sont

fous et les pignons des rapports de troisieme, de quatrieme, de cinquiéme et de sixieme sont
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montés serrés sur 'arbre. Cet arbre présente également un pignon qui permet I’engrénement

avec le différentiel.

Un systéeme de baladeurs/synchroniseurs, de crabots et de fourchettes permet I'accouplement
des pignons fous avec leur arbre porteur. Le rapport engagé transmet alors le mouvement de

rotation et le couple délivré par le moteur aux roues du véhicule.

6 s 4 N

L IJL‘I IJLI -Il- | R— |

T PO L LT

el 71

| = | 1 |7tl 1 | e |
L]

Figure 2 : Boite de vitesses mécanique et schéma cinématique de la TL4 (Source photothéque
Renault S.A.).

En rouge : les pignons fous.

En gris : Les crabots.

En noir : les pignons menant et leurs arbres porteurs.
En violet : le différentiel.

En bleu : le carter de boite.

Le groupe Renault S.A. a pu recenser plusieurs bruits provenant d’une boite de vitesses,
notamment le sirénement, le graillonnement et le bruit de point mort (correspondant au

graillonnement lorsqu’aucun rapport n’est engagé).

Le sirénement correspond au bruit généré par le processus d’engrénement du rapport de boite
engagé. La source d’excitation correspond a l'erreur de transmission du couple de pignons
transmettant la charge [Harris 1958, Welbourn 1979]. Elle est liée aux écarts de géométrie de
I'engrenage et aux déformations élastiques des dentures sous l'effet du couple moteur. Elle
génere des surcharges dynamiques sur les dentures et des vibrations dont les composantes

principales sont liées a la fréquence d’engrénement et ses harmoniques [Rémond 1993].
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Le graillonnement provient des chocs qui peuvent apparaitre entre les pignons menants et les
pignons fous de la boite de vitesses au niveau des rapports non engagés, en raison des

variations du couple moteur.

Définition du bruit de graillonnement

Les différentes phases de combustion et de détente d’un moteur thermique généerent des

fluctuations du couple moteur. Le couple global en sortie du moteur peut étre considéré
comme la somme d’un couple moyen constant et d’'un couple oscillant définissant I'acyclisme
moteur. Malgré le role de filtre que jouent le volant d’inertie et I'embrayage, cet acyclisme se

traduit par des variations de vitesse importantes en entrée de boite.

Dans certaines conditions de fonctionnement, ces fluctuations de vitesses des lignes d’arbres
peuvent générer des vibrations des pignons fous conduisant a des régimes de type vibro-
impact. Ces vibro-impacts sont associés aux chocs entre le pignon fou et le pignon fixe qui lui

est complémentaire.
Les phases successives peuvent étre décrites de la maniére suivante :
- Lorsque le pignon menant accélére, il entraine le pignon fou (figure 3 : A).

- Lors de la phase de décélération du pignon menant, le couple de trainée appliqué sur le
pignon fou n’est pas toujours suffisant pour maintenir le contact entre les dents en prise.
Ainsi, les pignons menant et fou peuvent se séparer. Le pignon fou est en phase de "vol

libre" (figure 3 : B).

- Lorsque le pignon fou a complétement traversé le jeu fonctionnel de denture (jeu de
battement), un premier choc apparait entre les flancs rétros des pignons menant et fou

(figure 3 : Q).
- Les pignons menant et fou sont en contact (figure 3 : D).
- De nouveau, les pignons menant et fou se séparent (figure 3 : E).

- Le pignon menant rattrape le pignon fou. Un second choc apparait entre les flancs actifs

des pignons menant et fou (figure 3 : F).

D’autres scénarios sont possibles, comme par exemple, des régimes d’impacts successifs

établis uniqguement sur les flancs actifs des pignons.
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Figure 3 : Description du phénoméne de graillonnement.

En bleu : Vitesse angulaire du pignon menant.

En rouge : Vitesse angulaire du pignon fou.

Ces chocs sont considérés comme élastiques et ne provoquent pas d’endommagement. La
seule nuisance est le bruit rayonné par le carter, qui correspond a l’enveloppe de la boite de
vitesses. La durée des chocs étant trés bréve, les impulsions successives correspondent a une
excitation large bande pouvant exciter un trés grand nombre de modes, jusqu’a 8000 Hz
(d’aprés l'expérience de Renault S.A.). Les vibrations générées se propagent par des voies

solidiennes jusqu’au carter de la boite. Le bruit généré est appelé bruit de graillonnement.

Le graillonnement est davantage percu sur les automobiles possédant des moteurs thermiques
diesel [Gao]. En effet, les pressions au niveau des pistons du moteur sont supérieures a celles
présentes dans un moteur thermique a essence. Elles générent donc des fluctuations du couple

moteur plus importantes.

Les vibrations générées se propagent par les voies solidiennes (lignes d’arbres, roulements)
jusqu’au carter de la boite de vitesses. Ces mémes vibrations poursuivent leur propagation

jusqu’a I’'habitacle par les voies solidiennes et par les voies aériennes.

L'objectif de ce travail de these est de caractériser le bruit de graillonnement.
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Objectifs principaux

Les objectifs principaux des travaux présentés dans ce manuscrit sont de déterminer les
parametres influengant le bruit de graillonnement, de proposer un modele numérique
permettant de prédire I'historique des impacts et le niveau des impulsions transmises aux
pignons, puis d’identifier la réponse vibratoire du carter de la boite de vitesses induite par ces

impulsions successives.

A I'heure actuelle, le bruit de graillonnement est évalué par Renault S.A., aprés fabrication de
la boite de vitesses, en moyennant les accélérations mesurées a la surface du carter d'une
boite de vitesses en fonctionnement. L'outil numérique développé doit permettre de qualifier
les contributions au graillonnement des différents rapports non engagés, dans les conditions de
fonctionnement standard des boites de vitesses existantes. Il doit également servir d’aide a la

conception d’une boite de vitesses et permettre d’optimiser la «prestation graillonnement».

Le premier chapitre décrit le modele numérique développé, ainsi que les hypothéses retenues.
Les résultats théoriques présentés permettent de mettre en évidence la complexité du
graillonnement et la diversité des comportements dynamiques associés. Les simulations
réalisées ont pour objectif d'identifier les paramétres influents et le niveau de description
nécessaire a la modélisation de la dynamique du pignon fou et a la prédiction du bruit de

graillonnement.

Le second chapitre décrit les études expérimentales conduites sur les bancs développés au
LTDS et sur le banc d'acyclisme utilisé chez Renault S.A. Les essais réalisés ont pour objectif
de décrire les lois gouvernant les paramétres responsables du bruit de graillonnement, et
d’évaluer ces parametres pour le cas particulier correspondant a la boite de vitesses TL4, afin

de mettre en ceuvre la modélisation de son comportement.

Le troisiéme chapitre présente les mesures des réponses dynamiques du pignon fou sous une
excitation maitrisée. Les résultats expérimentaux obtenus sont comparés aux résultats
numériques obtenus par le modeéle non linéaire recalé a partir des parameétres préalablement

déterminés.

Enfin, le quatrieme chapitre est consacré a l'analyse du transfert entre la réponse dynamique
du pignon fou et la réponse vibratoire du carter de boite. Le critére mis en place par Renault
S.A. pour qualifier le graillonnement (critere «5 faces») est évalué numériquement et

expérimentalement.
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CHAPITRE I : Etude théorique du comportement dynamique d'un

pignon fou

Ce chapitre a pour but de présenter les différents parameétres qui gouvernent le

graillonnement d’une boite de vitesses, puis de présenter le modéle numérique non linéaire
développé pour modéliser le comportement dynamique du pignon fou. Enfin, la mise en ceuvre
de ce modele permet de caractériser les types de réponses susceptibles d’étre observées et

d’analyser l'influence des différents parametres.

I.1 Les sources excitatrices

Dans un moteur thermique, les différentes phases de combustion et de détente génerent
des fluctuations de couple. Le couple global en sortie du moteur peut étre considéré comme la
somme d'un couple moyen constant et d’un couple oscillant définissant I’acyclisme moteur qui

est considéré comme la principale source excitatrice du graillonnement [Ligier, 2000].

Par décomposition spectrale, les variations du couple moteur peuvent s’écrire sous la forme
d’harmoniques multiples de 0.5 de la vitesse de rotation du vilebrequin (c’est a dire Ho.s, Hi,
His, Ha....). Dans la mesure ou il y a deux explosions par tour, I'harmonique H> est 'ordre le

plus énergétique pour un moteur thermique a quatre cylindres (figure I.1).

sy i
1 kAT
RIALE W) ALF Bl

Y2 tour n® Y2 tour n?2

Adjision Compression Explosion Echaifement
'\4.2
vv -

Figure I.1 : Fonctionnement d’un moteur a quatre cylindres (Source photothéque Renault

S.A.).
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De nombreuses études ont été réalisées en ne prenant en compte que la composante Hx du
régime moteur [Pfeiffer 1991, Weidner 1991, Wang 2000]. En réalité, l'acyclisme est plus
complexe. M. Barthod [Barthod, 2003; 2004; 2005; 2007] a analysé l'influence de l'acyclisme
moteur en prenant en considération les amplitudes et les phases des harmoniques Hs4 et He.
Une variation de l'amplitude de ces différentes composantes fréquentielles entraine des
phénoménes non linéaires. Des sauts d’amplitude de l'accélération du pignon fou sont
observés (bifurcations explosives). Ceci se traduit par des variations soudaines du niveau du

bruit rayonné par la boite de vitesses.

Les phases des harmoniques H4 et He ont aussi une influence sur les accélérations du pignon

fou et modifient le contenu spectral et le niveau du bruit de graillonnement.

D’autre part, les défauts tels que les mésalignements des arbres et des disques d’embrayage
[Couderc 1997], les excentricités des roues dentées et les erreurs de pas [Perret-Liaudet
2007] peuvent constituer d‘autres sources d’excitation qui s’ajoutent a l'acyclisme. En régime
de fonctionnement stationnaire, la source excitatrice du graillonnement est donc une fonction

périodique dont le contenu spectral peut étre trés riche.

Plusieurs études ont été réalisées pour tenter de diminuer les vibrations en torsion de la chaine
cinématique générées par l'acyclisme du moteur thermique et retarder ainsi I'apparition du
graillonnement [Develay 2000]. Les caractéristiques modales, d’amortissement et de filtrage
de la chaine cinématique jouent un réle essentiel dans la fonction de transfert entre I'acyclisme
et la réponse du pignon menant [Couderc 1998, Develay 2000]. Un dimensionnement adapté
du volant moteur, de I'embrayage ou encore des arbres de transmission permet de filtrer
I'acyclisme et donc de limiter I'amplitude des fluctuations de vitesse du pignon menant [Sakai
1981, Szadkowski 1991, Chang-Kook 2005]. On peut ainsi proposer des solutions, comme un
double volant amortisseur, qui permettent d’augmenter l'inertie du volant moteur, mais elles

coltent cher et entrainent un surdimensionnement du moteur [Delprete 2005].

Dans le cadre de cette étude, les piéces mécaniques situées en amont de la boite de vitesses
ne sont pas considérées. L’excitation retenue correspond directement au déplacement imposé
au pignon menant. Ainsi, les parameétres pris en compte sont les paramétres internes a la boite

de vitesses.
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1.2 Les parameétres de conception

I.2.1 Les inerties des pignons fous et leur distribution

La perte de contact entre les dentures a lieu lorsque le pignon menant décélére et que le
couple de trainée n’est pas suffisamment important pour plaquer les dents du pignon fou
contre celles du pignon menant : le couple dynamique du pignon fou (imposé par le pignon
menant durant le contact) devient supérieur au couple de trainée. Ce couple dynamique est
proportionnel a l'inertie du pignon fou. Ainsi, un critére d’apparition du graillonnement souvent

proposé dans la littérature [Singh 1989, Rust 1990, Pfeiffer 1991, Delprete 2005] s’écrit :

I6. =C (I.1)

fou trainée

D’aprés cette relation, une diminution de l'inertie retarde |'apparition de chocs. Des études ont
également montré que lorsqu’une petite roue entraine une grande roue, l'intensité des impacts
et le bruit de graillonnement qui en résulte diminuent [Pfeiffer 1991]. Ainsi, le choix du pignon

menant et du pignon fou pour chaque rapport de la boite de vitesses est un critére important.

1.2.2 Les jeux fonctionnels

Les jeux fonctionnels sont indispensables pour assembler les éléments d'une boite de
vitesses. Il est clair que ces jeux jouent un rble important sur la dynamique du pignon fou
puisqu’ils conditionnent la phase de "vol libre". D'aprés [Couderc 1998, Dogan 1999, Develay

2000], la réduction des jeux fonctionnels entraine une diminution du bruit.

Le jeu entre dents a l'arrét, ramené a la ligne d’action, est de l'ordre de 0.1 mm dans les

applications automobiles.

Compte tenu des erreurs de pas, des excentricités et des réponses en flexion des arbres, on
observe une fluctuation du jeu réel au cours de la rotation des pignons. Une étude théorique

préliminaire [Perret-Liaudet 2007] montre une influence possible de cette fluctuation.

A notre connaissance, les effets des jeux des synchroniseurs et des fourchettes, ainsi que du
jeu axial des roues dentées n‘ont pas été pris en compte dans les études. Il est difficile de dire

s’ils ont une influence sur les caractéristiques du graillonnement.

Par ailleurs, compte tenu des écarts de géomeétrie induits par les tolérances de fabrication, les

jeux fonctionnels présentent des dispersions et fluctuent d’une boite de vitesses a une autre.
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Pour des boites fabriquées en grande série (cas de I'automobile), on observe ainsi une certaine

variabilité du bruit de graillonnement rayonné.

1.3 Les parametres de fonctionnement

1.3.1 La vitesse de rotation

La vitesse de rotation moyenne des pignons menant et fou, imposée par le régime
moteur et le rapport de boite engagé, est un paramétre de fonctionnement qui gouverne a la
fois le seuil de déclenchement du graillonnement et, une fois ce seuil dépassé, la nature de la
réponse dynamique du pignon fou. La vitesse de rotation moyenne gouverne également le

couple de trainée et donc les efforts qui s’appliquent sur le pignon fou.

1.3.2 Le couple de trainée

Le pignon fou est soumis a un couple de trainée, induit par le barbotage (la partie
inférieure du pignon en rotation baigne dans I'huile), par des pertes aérodynamiques et par le
cisaillement du film d’huile situé aux interfaces entre les anneaux des synchroniseurs et les
cones de friction des pignons, entre les appuis latéraux situés de chaque coté de chacun des

pignons fous et enfin, entre les pignons fous et les arbres qui les supportent [Develay 2000].

Il est important de noter qu‘une forte augmentation du couple de trainée s’appliquant sur les
pignons fous pourrait limiter le déclenchement du graillonnement [Dogan 2003]. Cependant,
cela conduirait d’abord a une dégradation de la souplesse du changement de rapports. Cela
engendrerait ensuite une diminution du rendement de la boite de vitesses et une

augmentation globale de la consommation du véhicule et des émissions polluantes.

Selon le rapport qui est engagé, la vitesse du pignon fou peut étre soit supérieure, soit
inférieure a celle de l'arbre qui le supporte. Le couple de trainée généré par l'interface avec
I'arbre peut freiner le pignon fou et repousser ainsi le seuil d’apparition du graillonnement, ou
au contraire, il peut accélérer ce méme pignon. De méme, une fois le seuil dépassé et le
graillonnement établi, un couple de frein (respectivement, un couple moteur) atténue les
impacts entre les flancs rétros et accentue les impacts entre les flancs actifs (respectivement,
accentue les impacts entre les flancs rétros et atténue les impacts entre les flancs actifs) [Rust

1990, Couderc 1998].
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1.3.3 La Température

La température est un parameétre de fonctionnement qui a un effet indirect important sur
le bruit de graillonnement, dans la mesure ou elle influence sensiblement la viscosité du
lubrifiant qui intervient dans les phénomeénes physiques a l‘origine du couple de trainée

s'exercant sur les pignons fous [Theodossiades 2007].

Elle peut également avoir un impact sur la dilatation des piéces mécaniques et les jeux de

fonctionnement, tel que le jeu de denture.

I.4 Le modéle non linéaire

Le modele dynamique retenu pour décrire le mouvement du pignon fou est un modéle
non linéaire a un degré de liberté. On suppose que le mouvement du pignon menant n’est pas
affecté par les chocs, c’est-a-dire que l'inertie du pignon fou est beaucoup plus faible que celle

de la ligne d'arbre menante et que l'intensité des chocs est faible.

Le modele dynamique est décrit sur la figure 1.2. Le mouvement de rotation du pignon fou est
transformé en mouvement de translation équivalent. x(t) représente le déplacement vibratoire
du pignon fou exprimé selon la ligne d’action et qui correspond a ses fluctuations autour de sa
position théorique. y: et y> correspondent aux positions instantanées des flancs actif et rétro
du pignon menant. L'acyclisme moteur impose la source excitatrice décrite via le déplacement
yi(t). Le déplacement y»(t) s’exprime simplement en fonction de yi(t) et du jeu entre dents

(ou jeu de battement) j(t), par :

- k

yl(t)ZZHk sin| —ot + @, (1.2)
k=1 2 2 P

Y, () =y, (1) + j(t) (1.3)

ya(t)

X(t)
@,
F

A 4

Pignori menant

Figure 1.2 : Modéle numérique.
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La réponse dynamique du pignon fou se caractérise par des phases successives distinctes
décrites par des équations de mouvement différentes : les phases de "vol libre", les phases de

choc et, éventuellement, les phases de collage temporaire entre les pignons menant et fou.

I.4.1 La phase de "vol libre"
L’équation du pignon fou durant le vol libre s’écrit :
mi=—F (1.4)
sous la condition de vol libre :

() < x(1) < y,(t) (1.5)

m constitue une masse équivalente associée a l'inertie du pignon fou et F est un effort de

trainée équivalent déduit du couple de trainée s’exercant sur le pignon fou :

/ (I.6)
m=-— .
2
Rp
C ..
F — trainee (1.7)
R,
] : Inertie du pignon fou.

Rp  : Rayon primitif du pignon fou.

Rb : Rayon de base du pignon fou.

Pour un jeu infini, le modeéle utilisé se transforme en un systéme bien connu dans le domaine
de la mécanique non linéaire : la balle rebondissant sur une table vibrante ou "bouncing ball
problem". De nombreuses études ont été réalisées et ont montré le caractére fortement non

linéaire de ce systéme [Everson 1986, Luck 1993, Luo 1996, Feng 1998, Kanso 2002, Barroso
2009].

1.4.2 La description du choc

Deux approches peuvent étre envisagées pour la modélisation du choc. La premiere
consiste a décrire le contact entre pignons par une raideur de contact équivalente et un

amortissement qui permet de modéliser les effets dissipatifs qui ont lieu lors du choc.
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La raideur équivalente est calculée a partir de la raideur en flexion de la dent et de la raideur

de Hertz imposée par le contact entre les deux dents.

K kNS Xk,

ws (1.8)
T kNS +k,

ke : Raideur de flexion de la dent.

Knh : Raideur de Hertz.

0 : Déplacement relatif entre les pignons.

La raideur d’'un couple de dents évolue en fonction du point d’application de I'effort sur le
profil. D'autre part, en raison des corrections de bombé introduites sur les dentures, |'aire de
contact évolue progressivement d’une zone ponctuelle vers une zone linéique, sous l'effet de la
charge appliquée. La raideur de contact présente donc un caractére non linéaire lié entre

autres aux corrections et défauts longitudinaux.

Par ailleurs, la présence d’un film d’huile entre les dentures du pignon menant et du pignon fou
influe peu sur la raideur du contact mais modifie de maniére conséquente I'amortissement du
contact [Brancati 2007]. L’épaisseur du film et sa raideur dépendent du rapport de
transmission considéré et varient au cours du temps [Theodossiades 2007]. Le comportement
du film d’huile peut étre décrit par un systéme ressort-amortisseur dont le caractére non

linéaire accentue la difficulté a modéliser le choc.

La seconde approche consiste a introduire un coefficient de restitution pour décrire le choc
[Pfeiffer 1991, Weidner 1991, Herbert 1997]. L'utilisation de ce coefficient n’est possible que si
la durée du choc est trés courte par rapport a la période d’excitation imposée par |'acyclisme.
Dans cette hypothése, les conditions initiales aprés le choc sont déduites directement de la
réponse avant le choc. Dans le cas contraire, elles sont influencées par I'évolution temporelle
de I'excitation pendant le choc qui perturbe a la fois la position et la vitesse absolue du pignon

fou (figure 1.3).
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Figure 1.3 : Variations des conditions initiales aprés le choc en fonction de sa durée ti.

Le coefficient de restitution permet de relier les vitesses relatives entre le pignon menant et le

pignon fou juste avant et juste apres le choc par la relation suivante :

Vi=—rvV- 0<r<l (1.9)
V+  : Vitesse relative apres le choc.

V- : Vitesse relative avant le choc.

r : Coefficient de restitution.

D’autres définitions sont également présentées dans la littérature. Stronge définit le coefficient
de restitution comme le rapport entre I’énergie absorbée durant la phase de compression et

I’énergie libérée pendant la phase de restitution du choc [Stronge 2000].

2

1
EmVJr
e=|+—| e=r’ (1.10)
—mV~
2
V+  : Vitesse relative aprés le choc.
\a : Vitesse relative avant le choc.
e : Coefficient de restitution défini a partir de I'énergie.
r : Coefficient de restitution défini a partir des vitesses relatives.

Un coefficient de restitution égal a zéro correspond a un choc complétement dissipatif alors

gu’un coefficient égal a un correspond a un choc purement élastique.

Des auteurs [Pfeiffer 1991] utilisent un coefficient de restitution constant. D’autres [Weidner

1991, Herbert 1997] supposent qu’il dépend de I'épaisseur du film d’huile entre les dentures,
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des conditions cinématiques du contact (glissement et/ou roulement entre les pignons menant

et fou), ainsi que de la vitesse d'impact.

Dans cette étude, la modélisation du choc par un coefficient de restitution a été retenue. Cette
approche reste valide si les impacts ont une durée trés courte. Cette hypothése a été vérifiée
dans le cadre des campagnes d’essais décrites au chapitre II. D'autre part, il semble plus aisé
de déterminer le coefficient de restitution a travers une étude expérimentale que de mesurer
les caractéristiques raideur-amortissement non linéaires du contact entre pignons menant et
fou. Enfin, le schéma numérique a mettre en oeuvre pour résoudre les équations de

mouvement est plus simple et les temps de calcul associés sont plus courts.

Méme pour des conditions de fonctionnement stationnaires, il est probable que le coefficient de
restitution soit de nature stochastique. En effet, le nombre de dents présent dans la zone de
contact varie en fonction de la position angulaire instantanée du pignon menant (pour les
engrenages a denture hélicoidale considérés, ce nombre varie entre 2 et 3). D'autre part, les
différents chocs peuvent se produire a des endroits du profil variant entre le cercle actif de
pied et le cercle de téte. Les conditions instantanées de roulement-glissement, les épaisseurs
de film lubrifiant a I'interface entre dentures et, par conséquent, les sources de dissipation au

niveau du contact ne sont pas constantes.

Pour prendre en compte la variabilité du coefficient de restitution, nous utilisons la méthode de
Box-Muller qui permet de générer une distribution gaussienne a partir d’'une distribution
uniforme de deux variables aléatoires indépendantes, u: et u> dans l'intervalle ]0,1] [Thistleton

2007] (figure 1.4).
r= U+ 04-2log(u,)cos(2mu,) (I1.11)

M est la valeur moyenne, et o est I'écart type de la distribution gaussienne. Par ailleurs, on

tronque cette distribution pour respecter un coefficient de restitution compris entre 0 et 1.
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Figure 1.4 : Densité de probabilité du coefficient de restitution.
En bleu : PDF théorique pour uy=0.65 et 0=0.05.

En rouge : PDF obtenue par la méthode de Box-Muller pour u=0.65 et 6=0.05.

1.4.3 Impulsion liée au choc

Chaque choc se caractérise par I'impulsion (ou effort de percussion) communiquée aux
pignons. Compte tenu de I’hypothése d’une durée de choc trés faible devant la période

d’excitation adoptée par le modéle, I'impulsion s’exprime sous la forme :

I1=Ap (1.12)
dp —

or, P _F (1.13)

t

donc fzfpzﬁ“dt (1.14)

7] = lim {m(i( + 61) - (1)} (1.15)

ou encore m = lim {—m(l + 1)z, (t)} (1.16)
6r—0

avec z,()=x(@)—y.(t) i=1,2 (1.17)
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1.4.4 La phase de collage

Dans le cadre d'une modélisation par un coefficient de restitution, les chocs sont
supposés trés courts. Néanmoins, il est possible d’observer des périodes longues de contact
entre les dentures, qui correspondent a un collage temporaire entre les pignons menant et fou.
La condition de collage s’exprime a partir de la détection d’un trés faible seuil de vitesse
relative d'impact, en dega duquel il n’y a plus de rebonds entre le pignon fou et le pignon

menant.

Le maintien temporaire de cette situation de collage s’exprime a partir de la réaction R(t)
s’exercant sur le pignon fou. Si cette réaction est positive sur le flanc actif (respectivement,

négative sur le flanc rétro), le contact est maintenu.

Ainsi, pendant la phase de contact temporaire, on a, sur le flanc actif du pignon menant :

O0<R (t)=F+my,(t) (1.18)

et, sur le flanc rétro du pignon menant :

0>R,(t)=F +my,(t) (1.19)

[.5 Equations sans dimension

Une analyse dimensionnelle des parameétres des équations de mouvement montrent que
ceux-ci dépendent de trois unités fondamentales (masse, longueur et temps). Le nombre de
variables nécessaires a la description du graillonnement est égal a 6 pour une excitation
purement harmonique (m, F,r, H, j, w). Ainsi, d’aprés le théoréme de Vaschy-Buckingham ou
théroeéme TI, nous savons que le comportement dynamique du pignon fou ne dépend que de 3
nombres sans dimension. Nous choisissons le coefficient de restitution r (qui est déja un
nombre sans dimension), le jeu de battement adimensionné j et le paramétre A qui est

caractéristique du niveau d’excitation du systéme dynamique :

ro, jzi , A=£lw2 (1.20)
H, F

j : Jeu de battement (m).
r : Coefficient de restitution (sans dimension).
m : Masse équivalente du pignon fou (en kg).
H:i : Amplitude de I'harmonique fondamentale (en m).
w : Vitesse angulaire (en rad/s).
F : Effort de trainée équivalent appliqué sur le pignon fou (en N).
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Dans le cas d’une excitation périodique, il convient d’introduire comme nombre sans dimension
les rapports des amplitudes de chacun des harmoniques par rapport a I’harmonique

fondamental.

Les variables sans dimension construites a partir des variables originelles sont alors les

suivantes :
‘ - ~ H ~ R
X:i, yi:L’ ~i:i,j:L9Hk:_k’ Ri:_la T=wt (1'21)
H1 H1 H1 H1 H1 F

L’équation adimensionnée du vol libre devient :

Ax=-1 , § <i<jJ, (1.22)

Les équations régissant les chocs entre les dentures s’écrivent :

Z.(t+6t)=—r7.(t) (1.23)
avec z)=x@)-y,@t) i=1,2 (1.24)

Pour chaque choc, I'impulsion adimensionnée est introduite de la maniére suivante :

~ 1
[=——r (1.25)
mH @

Enfin, les conditions de collages s’expriment en fonction des réactions aux contacts :

R =1+AJ, (1.26)

La solution numérique correspondant a la réponse temporelle du pignon fou est construite par
morceau a partir des conditions initiales obtenues aprés chaque impact. La phase de vol libre
est connue de maniére analytique. Les temps auxquels ont lieu les impacts sont obtenus a
partir d’'un algorithme de recherche de zéro entre le déplacement du pignon menant et celui du
pignon fou. La vitesse d’éjection, connue a partir de la définition du coefficient de restitution et
du déplacement initial constituent alors les nouvelles conditions initiales pour une nouvelle
phase de vol libre. Dans le cas ou la vitesse relative entre le pignon fou et le pignon menant
n‘est pas suffisante (inférieure au seuil défini), le contact entre les deux pignons est établi
jusqu’a ce que l'accélération du pignon menant nécessaire pour permettre le décollement du

pignon fou soit atteinte.
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La réponse temporelle du pignon fou se caractérise d’abord par une phase transitoire. Cette
phase est éliminée, pour ne conserver que le régime permanent, a partir du suivi des
impulsions. A partir d’'une rampe du paramétre A, nous pouvons suivre |’évolution de la
dynamique du pignon fou a travers ses impulsions. A couple de trainée constant, la variation
de A traduit une augmentation de l'amplitude de l'acyclisme ou du régime moteur. Des
réponses temporelles du pignon fou peuvent étre obtenues pour A constant correspondant a

un régime stabilisé.

Les discontinuités imposées par le systéme de résolution des différentes phases du modéle
numérique développé ne facilitent pas |'adaptation des méthodes de continuation [Seydel
1994, Blair 1997, Cochelin 2007]. Leur mise en oeuvre est délicate et constitue une
perspective a ces travaux. Pour effectuer une description la plus compléte de la dynamique du
pignon fou, nous avons effectué des balayages des parameétres de maniére trés fine avec

plusieurs conditions initiales choisies de maniére aléatoire.

1.6 Résultats numériques

Ce paragraphe présente les résultats théoriques concernant la réponse dynamique du
pignon fou et l'influence des paramétres influents, c'est-a-dire le jeu de battement, le
coefficient de restitution et le niveau d’excitation adimensionné A. Il permet, par ailleurs,

d’illustrer la richesse du comportement non linéaire du phénomeéne.

1.6.1 Richesse du comportement non linéaire

En premier lieu, nous avons considéré le cas d'une excitation purement harmonique et un

coefficient de restitution constant r=0.85.

Les figures 1.5, 1.6, 1.7 et 1.8 représentent les réponses temporelles du pignon fou et menant

(respectivement en bleu et rouge) dans le cas d’un jeu adimensionnel égal a 8.
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Pour un faible niveau d’excitation A, on observe un contact permanent entre le pignon fou et le

pignon menant. Cette réponse (appelée réponse A) n’est pas illustrée.

La réponse B correspond a une réponse 1T périodique (T est la période d’excitation de la table

vibrante). Chaque période est composée de multi-rebonds suivis d’'une phase de collage entre

le pignon fou et le pignon menant.

La réponse C correspond a une réponse chaotique. A la différence de la réponse précédente, le
pignon fou traverse le jeu de battement. Ainsi des chocs ont lieu sur le flanc actif et sur le
flanc rétro du pignon menant. Le caractére fractal d'une réponse chaotique peu étre observé

en tracant une section de Poincaré. Pour chaque impact, I'amplitude de I'impulsion et l'instant
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auquel a eu lieu le choc sont relevés. On identifie le déphasage ¢ pour chaque impact de la

maniére suivante :

Q=1 [T] (1.27)
®i : Déphasage.

ti : Instant du choc.

T : Période d’excitation.

La section de Poincaré représentant les impulsions adimensionnées en fonction du déphasage
¢ (au moment de I'impact) est utilisée pour déterminer la nature de la réponse dynamique du
pignon fou. La figure 1.9 présente un objet fractal synonyme d’une réponse chaotique.

L’attracteur de cette solution est un attracteur étrange.

Impulsions adimensionnées

¢ (rad)

Figure 1.9 : Section de Poincaré pour j=8, r=0.85 et A=1.8.

En augmentant le nombre adimensionné A, les réponses dynamiques du pignon fou
redeviennent périodiques (réponses D et E). La réponse D correspond a une solution 2T
périodique avec 2 impacts par période de I'excitation (soit 4 impacts par période de la réponse
dynamique). La réponse E correspond a une solution périodique de type 1T périodique avec 2
impacts par période. Dans les deux cas, un choc entre les flancs rétros succéde a un choc

entre les flancs actifs.

Toutes ces réponses peuvent étre synthétisées sur un diagramme représentant les impulsions

adimensionnées en fonction du paramétre A. La figure 1.10 illustre les réponses dynamiques
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du pignon fou obtenues. Ce diagramme est obtenu pour un balayage de A avec un pas de
0.005. Pour chaque A, le calcul correspond a un total de 10000 impacts. Il est effectué 3 fois

avec des conditions initiales choisies de maniére aléatoire.

10

Impulsions adimensionnées
o

-10 1 1 1 1 1
0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 35 4 4.5

Lambda

Figure 1.10 : Impulsions adimensionnées en fonction de A pour j=8 et r=0.85.

On distingue les 5 types de réponses significatives.

Le seuil de décollement, qui définit la limite de la réponse A correspondant au contact
permanent entre les pignons, est atteint pour une valeur A=1. On voit alors apparaitre des

chocs successifs.

La réponse B correspondant a la réponse périodique caractérisée par une succession de
rebonds entre les flancs actifs des pignons suivie d’un collage temporaire, apparait dans une

gamme d’excitation tres limitée.

Dans la zone correspondant a la réponse C (réponse chaotique), les chocs entre les flancs
actifs des pignons sont caractérisés par des impulsions adimensionnées positives. Les chocs

entre les flancs rétros sont caractérisés par des impulsions adimensionnées négatives.

Pour des valeurs plus élevées de A, La réponse E (1T périodique avec 2 impacts par période)
succede a la réponse D (2T périodique avec 2 impacts par période). Elle est alors établie pour

une trés large gamme de valeurs A.
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1.6.2 Influence du jeu de battement

Jeu adimensionné égal a 4

La figure 1.11 correspond au diagramme des impulsions adimensionnées du systéme en
fonction du parameétre A dans le cas d’une excitation purement harmonique, pour un jeu de

battement égal a 4.

La solution 2T périodique avec 2 impacts par période (réponse D) apparait sur une plage bien
plus réduite au profit de la réponse 1T périodique avec 2 impacts par période (réponse E).
Cette derniére apparait donc pour un niveau d’excitation A plus faible. On observe également
une diminution de la valeur des impulsions adimensionnées par rapport au diagramme des

impulsions présentées sur la figure I.11.
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Impulsions adimensionnées
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Figure I.11 : Impulsions adimensionnées en fonction de A pour j=4 et r=0.85.

Jeu infini

La figure I.12 présente les impulsions communiquées au pignon menant en fonction du
nombre adimensionné A pour un jeu infini. Ce cas particulier correspond a la balle

rebondissant sur une table vibrante ou "bouncing ball".
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Figure I1.12 : Impulsions adimensionnées en fonction de A pour j=co et r=0.85.

On observe 4 types de réponses significatives qui peuvent d’ailleurs coexister pour une méme

valeur du parametre A.

La réponse A correspond au contact permanent entre le solide mobile et la table vibrante. Les

régimes de type vibro-impacts apparaissent pour une valeur de A supérieure a 1.

La réponse B correspond a des réponses 1T périodiques identiques a celles observées dans le

cas d’un jeu de battement fini (figure 1.5).

La réponse F correspond également a des réponses 1T périodiques, sans phase de collage
temporaire entre la table vibrante et le solide mobile. On observe un seul choc par période.
Pour un méme A, il peut exister des réponses dynamiques du pignon fou d’amplitude
différente. En effet, le systéeme est fortement non linéaire et trés sensible aux conditions

initiales.

Dans le cas d’un jeu infini, le domaine d’existence des solutions 1T périodiques avec 1 impact
par période, leurs stabilités ainsi que les types de bifurcations associées sont parfaitement
connus analytiquement [Perret-Liaudet 2007, Barrosso 2009]. La solution 1T périodique avec 1
impact par période existe sous la condition suivante :
-7
1+7r

AzZAy =7 (1.28)
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Cette valeur Anc correspond a une bifurcation de type noeud-col. Deux solutions apparaissent.
L'une est stable et I'autre est instable. La stabilité de la solution stable est maintenue sous la

condition :

2

1-r
1+r
Cette condition correspond a une bifurcation de type dédoublement de période (ou encore

A<A, = [1+7 (1.29)

bifurcation «flip»). Lorsque A augmente, la stabilité de la réponse n’est plus respectée, il

apparait des solutions 2T périodiques.

La figure 1.13 illustre I'évolution des frontieres entre les différents types de réponses en
fonction d’une part, de la pulsation de I'excitation et d’autre part, du coefficient de restitution.

On constate que la zone d’existence de la solution 1T périodique croit lorsque le coefficient de

restitution tend vers 1.
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Figure I1.13 : Frontiéres entre les différents types de réponses

(a) en fonction de la pulsation de |'excitation et pour 0<r<0.5

(b) en fonction de la pulsation de I'excitation et pour 0.5<r<1
(c) en fonction du coefficient de restitution

Trait continu : Seuil du collage.

Points : Bifurcation Noeud-Col.

Trait discontinu : Bifurcation par dédoublement de période.
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Apres la bifurcation par dédoublement de période, le systéme initie une cascade harmonique

qui conduit au chaos (réponse C’).

1.6.3 Influence du coefficient de restitution

Coefficient de restitution constant

La figure 1.14 correspond au diagramme d’impulsions en fonction de A obtenue pour un
coefficient de restitution r=0.65, dans le cas d’une excitation purement harmonique et d’'un jeu

adimensionné de 8.
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Figure I.14 : Impulsions adimensionnées en fonction de A pour j=8 et r=0.65.

Les niveaux des impulsions sont inférieurs a ceux obtenus pour un coefficient de restitution
r=0.85 (figure 1.10). La réponse 1T périodique avec un impact entre les flancs actifs par

période, observée jusqu'ici uniquement pour un jeu infini, apparait de nouveau (réponse F).

Pour une méme valeur de A, il est possible d’obtenir différentes réponses dynamiques du
pignon fou, selon les conditions initiales. Le systéme est fortement dépendant de ces
conditions initiales. Par exemple, dans le cas de A=1.8, on observe soit une réponse chaotique
(réponse C'), soit une réponse 1T périodique avec 2 impacts par période (réponse E). La
solution D (réponse 2T périodique avec 2 impacts par période), apparait pour un A plus faible
qgue pour un coefficient de restitution r=0.85. La zone C” correspond a des réponses
chaotiques qui different de celles obtenues pour un coefficient de restitution égale a 0.85.

D’une part, les chocs ont lieu uniquement sur le flanc actif du pignon menant. D’autre part, la
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section de Poincaré présente un attracteur étrange plus contracté (figure I.15a), car le

systéme est plus dissipatif.

L'évolution croissante du coefficient de restitution (jusqu’a r=0.85) entraine une collision entre
les 2 attracteurs observés r=0.65 (l'attracteur étrange et l'attracteur de la solution 1T
périodique avec 2 impacts par période). Les solutions résultant de cette collision sont alors
chaotiques. Pour r=0.85, la section de Poincaré (figure 1.15b) correspondante laisse entrevoir
deux lobes localisés sur un ancien attracteur 1T périodique avec 2 impacts par période (points

P: et P2 de la figure I.15a).

Impulsions adimensionnées

Pl

Impulsions adimensionnées

8 g Bt g
-10 L L L L L L 10 L L L L L L
u] 1 2 3 4 S 6 0 1 2 3 4 5 6
g (rad) P (rad)
(a) (b)

Figure I1.15 : Section de Poincaré pour j=8 et A=1.8.
(a) r=0.65, illustrant I'attracteur étrange et l'attracteur 1T périodique avec 2 impacts par
période (Points P1 et P2).

(b) r=0.85, représentant |'attracteur chaotique unique.

Variabilité du coefficient de restitution

La figure I1.16 correspond au diagramme d’impulsions obtenu pour un coefficient de
restitution aléatoire dont la densité de probabilité est de type gaussienne tronquée. La valeur
moyenne et |’écart type choisis sont respectivement p(r)=0.65 et o(r)=0.03. Cet écart-type
permet de décrire la dispersion du coefficient de restitution en interne d'une boite de vitesses.
Par rapport a un coefficient de restitution déterministe, 'allure générale du diagramme est
conservé, mais, les branches correspondant aux différents types de réponses présentent un
caractere "bruité" (a I'exception de la réponse correspondant a un contact permanent). Ainsi,
pour les réponses périodiques, le niveau des impulsions présentent des variations aléatoires

autour de la valeur moyenne obtenue précédemment.
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Figure I.16 : Impulsions adimensionnées en fonction de A pour j=8 et p(r)=0.65 et o(r)=0.03.

La figure 1.17 présente les sections de Poincaré correspondant a la réponse dynamique du
pignon fou C” et a la réponse E, dans le cas d'un coefficient de restitution constant (figure I.
17a) et d'un coefficient aléatoire (figure I1.17b). Sur la figure 1.17a, deux bassins d’attraction
coexistent, I'un étrange (figure 1.14 zone C”) et l'autre périodique (figure 1.14 zone E). Les

solutions sont déterministes.

Dans le cas stochastique, les attracteurs sont bruités (figure 1.17b). Le caractére fractal de
I'attracteur étrange disparait, laissant place a des solutions aléatoires. La variabilité du
coefficient de restitution entraine un phénomene d'intermittence (figure 1.18). La réponse

dynamique du pignon fou passe d’un attracteur a l'autre.
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Figure 1.17 : Section de Poincaré pour j=8 et A=1.8. r=0.65 (a). y(r)=0.65 et o(r)=0.03 (b).
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Figure 1.18 : Impulsions en fonction des itérés.

La figure 1.19 présente la section de Poincaré correspondant a la réponse dynamique du
pignon fou E’. Pour A=3, il n'y a plus de phénoméne d’intermittence. On observe uniquement

les réponses qui gravitent autour de la réponse 1T périodique a 2 impacts par période.
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Figure 1.19 : Section de Poincaré pour j=8, A=3 et u(r)=0.65 et o(r)=0.03.
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1.6.4 Réponse dynamique induite par une source excitatrice multi harmonique

Pour analyser I'influence du caractére multi-harmonique de l'acyclisme en entrée de boite
de vitesses, nous avons introduit une excitation vibratoire constituée de |'harmonique

fondamental et du premier harmonique de |'acyclisme soit :

y, =sin(7)+ H, sin(27 + ¢,) (1.30)

ou Hx constitue I'amplitude sans dimension du premier harmonique et ¢2 son déphasage par

rapport au fondamental.

La figure 1.20 présente le diagramme des impulsions pour une amplitude du second
harmonique égale a 25% de celle de I’harmonique fondamental, et une différence de phase

égale a 45° (figure 20a) ou 90° (figure 20b).
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Impulsions adimensionnées
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Figure 1.20 : Impulsions en fonction de A pour ¢2=45° (a) et ¢>=90° (b)
(Excitation multi harmonique H2/H1=0.25, r=0.65 et j=8).

Pour une différence de phase égale a 45°, la dynamique du pignon fou differe
considérablement de celle obtenue avec une source purement harmonique (figure 1.14). Le
seuil d’apparition des impacts correspond a une valeur A plus faible. Lorsque A augmente, la
solution devient tres rapidement chaotique, avec des chocs entre les flancs actifs et des chocs
entre les flancs rétros des pignons. Cette nature de réponse est établie pour une trés large
gamme de valeurs A. La figure 1.20b montre l'influence de la phase du second harmonique.
Pour une phase égale a 90°, les solutions se rapprochent de celles obtenues pour une source
purement harmonique. La figure I.21 montre la diversité des réponses obtenues en fonction de

la différence de phase entre I'harmonique fondamental et le second harmonique.
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Figure 1.21 : Impulsions en fonction de @2 pour une excitation multi harmonique H>/H:=0.25,

A=1.8, r=0.65 et j=8.

I.7 Conclusion

Ce chapitre a permis d‘analyser l'effet des parametres dont dépend la réponse
dynamique théorique du pignon fou. Si I'on considére une excitation purement harmonique, le
seuil a partir duguel on observe des chocs correspond a un niveau d’excitation adimensionnée

A=1. Ce seuil ne dépend ni du jeu de battement, ni de la valeur du coefficient de restitution.

Au-dela de ce seuil, on est susceptible d’observer une trés grande diversité de comportements
dynamiques. Si I'on considére le transfert entre les impulsions transmises aux pignons et la
réponse vibratoire du carter de la boite de vitesses, chaque comportement correspond a un

bruit caractérisé par une signature acoustique bien distincte.

Les simulations effectuées montrent la forte influence de l'acyclisme, du jeu de battement et
du coefficient de restitution sur la nature des réponses susceptibles d’apparaitre et sur le
niveau des impulsions transmises aux pignons. Elles mettent également en évidence l'influence
du caractére aléatoire du coefficient de restitution et du caractere multi-fréquentiel de

I'excitation.
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CHAPITRE II : Identification expérimentale des parametres

gouvernant le graillonnement

Le chapitre II a pour objectif de caractériser expérimentalement les parametres
nécessaires au calcul de la réponse dynamique du pignon fou, c'est-a-dire le jeu de battement
et ses variations, le coefficient de restitution et sa dispersion, le niveau d’excitation
adimensionnée A, décrit a travers l'inerties des pignons, les composantes harmoniques de
I'acyclisme et le couple de trainée, ainsi que leurs variations en fonction du régime de

fonctionnement.

Deux bancs d’essais spécifiques ont été utilisés pour caractériser ces paramétres. Le premier
(banc LUG) a été développé au sein du Laboratoire de Tribologie et Dynamique des Systémes
(LTDS) pour caractériser le coefficient de restitution sous conditions de glissement. Le second
banc (banc BACY) est un banc spécifique développé par Renault qui permet, entre autres,
d’'introduire une excitation controlée en entrée de boite de vitesses et de mesurer le coefficient

de restitution, le couple de trainée et la réponse vibroacoustique de celle-ci.

Les cotes fonctionnelles intervenant dans la modélisation du phénoméne comme le jeu de
battement, I'entraxe entre I'arbre primaire et I'arbre secondaire, |'excentricité entre le pignon
fou et son arbre porteur ou encore le jeu entre les pignons fous et les arbres qui les supportent

sont mesurés par le service «métrologie» de Renault.

II.1 Etude préliminaire sur le banc LUG

II.1.1 Dispositif et principe

Le banc LUG a été développé pour étudier les systémes physiques présentant des
contacts étroits soumis a des sollicitations a la fois tribologiques et dynamiques. Il correspond
a une plateforme polyvalente sur laquelle on vient adapter différents modules dédiés a la
problématique étudiée. Pour notre étude, nous avons notamment développé un module pour

mesurer du coefficient de restitution et le temps d'impact.

Le dispositif permet de générer des chocs successifs entre un pion en acier, présentant une
surface hémisphérique ou cylindrique, et la surface d’un disque en acier (figure II.1). Compte
tenu de la forme du profil et des bombés longitudinaux, la géométrie du contact entre dents se

situe entre les deux cas d’essais retenus (contact cylindre-plan, ou sphére-plan). La vitesse de
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rotation du disque permet de contréler la vitesse de glissement entre les surfaces au moment
des chocs. Lorsque cette vitesse est nulle, le mouvement vertical du pion est induit par la
gravité. Lorsqu’elle est non nulle, le pion est maintenu par un bilame permettant de maintenir
un déplacement rectiligne vertical (figure I1.2). Le bilame posséde une raideur trés inférieure a
la raideur du contact entre le pion et le disque, afin de ne pas perturber la dynamique des

chocs.

RN | N
Figure II.2 : Bilame, maintien du disque et caméra rapide Phantom V7.1

(150000 images/s cadence maximale).
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La réponse dynamique du pion est mesurée par un vibromeétre laser Polytech OFV 505 qui
fonctionne sur le principe de l'effet Doppler et de l'interférométrie optique. L'analyse des
caractéristiques du rayon laser réfléchi par le solide mobile permet de mesurer simultanément
son déplacement et sa vitesse de maniere indépendante (figure I1.3). Pour les plages de
mesures sélectionnées, la résolution est de 0.15 ym pour le déplacement et de 0.015 pm/s

pour la vitesse.

L'acquisition haute fréquence des données (100 kHz) permet également de mesurer la durée

des impacts.

Figure I1.3 : Banc LUES et dispositif expérimental.

I1.1.2 Conditions expérimentales

Les conditions expérimentales choisies correspondent a celles des chocs entre les

pignons du rapport de deuxieme de la boite de vitesses TL4 :

- La largeur du pion a téte cylindrique est égale a la largeur de dentures des pignons

(I=15 mm).

- Le rayon du pion a téte cylindrique correspond au rayon équivalent du contact entre

dents (Reg=5 mm). Le rayon du pion a téte sphérique est identique.
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- La masse du pion correspond a la masse équivalente associée a l'inertie du pignon fou
du rapport de deuxieme (450 g). Des masses ajoutées permettent également de

mesurer 'effet de ce paramétre.

- La vitesse de rotation et le rayon du disque permettent d’obtenir une vitesse de
glissement entre surfaces comprise entre 0 et 2.5 m/s. Cette plage de variation est
similaire a celle observée entre les pignons lorsque le contact évolue entre le cercle
de pied actif et le cercle de téte. Par contre, aucune vitesse de roulement n’a pu étre

introduite sur le banc LUG.

- Le contact est lubrifié par une huile spécifique de Renault de viscosité cinématique
V=125 mm?2/s a température ambiante et d'une masse volumique p= 880kg/m?3

(utilisée pour la lubrification la boite de vitesses TL4).

- La hauteur initiale du pion a téte sphérique et la déformation initiale du bilame
supportant le pion a téte cylindrique sont choisies pour obtenir des vitesses d’'impacts
couvrant la gamme des vitesses d’'impact observées entre les pignons dans la boite de

vitesses (0 a 0.7 m/s).

II.1.3 Mesure du coefficient de restitution

La figure II.4 présente la vitesse et le déplacement du pion mésurés par vibrométrie
laser. L'intégration d’un bilame dans notre dispositif génere un effort supplémentaire en raison
de sa déformation élastique. De plus, sa réponse dynamique sous l'effet du choc perturbe la
réponse du pion pendant la phase de "vol libre". Néanmoins, les caractéristiques du choc ne
sont pas affectées et le coefficient de restitution est mesuré pour chaque impact a partir de la
vitesse du pion juste avant et juste aprés le choc :

V+
V-

r= (I11.1)
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Figure I1.4 : Mesure de la vitesse (a) et du déplacement (b) du pion par vibrométrie laser.

II1.1.4 Mesure de I'impulsion

L'impulsion est définie par la quantité de mouvement au cours du choc :

et d'aprés le paragraphe 1.4.3

I=m(V"'=V") (11.2)
t/»

I= det (I1.3)
L

I : Impulsion.

F . Effort transmis.

ti : Instant au début du choc.

tr : Instant a la fin du choc.

Si I'on suppose que I'évolution temporelle de I'effort au cours du choc correspond a un demi-

sinus dont la période est égale a deux fois la durée du choc, le calcul de l'impulsion a partir de

la masse impactant, la vitesse d'impact et le coefficient de restitution permet de déterminer

indirectement le niveau maximum de l'effort transmis au cours du choc (tableau II1.1).

T/2
|Ap|=m|V -V |= J). E_ sm(Tjdt

27t
(11.4)

| Ap| _ | Ap|
T 2(t, 1)

(I1.5)
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Les essais réalisés ont permis de vérifier cette hypothése, a partir de I'analyse d’un choc entre
une bille (m= 38g, ®=25.4 mm) en chute libre et un capteur de force précontraint. La

figure I1.5 présente I’évolution temporelle des efforts transmis et de la vitesse de la bille.
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Figure II.5 : Evolution de l'effort transmis (a) et de la vitesse de la bille (b).

Echelle de temps longue et échelle de temps courte.

m=38 g, Vt=0.13 m/s, V'=0.19 m/s, dt=0.8 ms

Fmax mesureé 245 N

Fmax calculé 239 N

Tableau II.1 Comparaison entre |'effort maximal transmis mesuré et calculé.

Y

La figure II1.6 montre une trés bonne concordance entre lI'impulsion mesurée a partir de la
durée du choc et du niveau maximum de l'effort transmis, et celle mesurée a partir de la

masse impactant et la vitesse du pion avant et aprés le choc. Les mesures envisagées dans la
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boite de vitesses doivent donc permettre de déterminer indirectement le niveau des efforts

transmis associés a chaque choc.
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Figure I1.6 : Impulsion calculée a partir de l'intégrale de I'effort transmis en fonction de

I'impulsion calculée a partir du coefficient de restitution.

L'instrumentation envisagée pour la boite de vitesses permet de mesurer la vitesse d‘impact
du pignon fou, le coefficient de restitution et la durée des impacts. Par contre, elle ne permet

pas de mesurer directement les efforts transmis lors du choc.

I1.1.5 Mesure de la durée des chocs

La durée du choc a été mesurée pour I'ensemble des chocs et pour chacun des essais
réalisés.
La figure II.7 présente les densités de probabilité (PDF) de la durée du choc dans le cas d'un
contact lubrifié ou non, pour un contact linéique et une vitesse de glissement nulle. Dans les
deux cas, la distribution de la durée du choc présente une variation gaussienne. Par contre, la
raideur du contact est plus faible lorsque le contact est lubrifié, car le film d’huile joue le réle
d’'un systéme ressort-amortisseur en série avec la raideur de contact initiale. La durée
moyenne du choc est alors un peu plus grande (0,37 ms au lieu de 0,31 ms). On observe
également que, dans le cas d’un contact lubrifié, la durée du choc présente une dispersion plus

grande que dans le cas d'un contact non lubrifié.
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Par ailleurs, on observe que, lorsque les surfaces du disque et du pion sont en glissement

relatif, la durée du choc est deux fois plus grande (0,75 ms), elle présente également une
variation gaussienne. La figure II.8 présente la valeur moyenne et I'écart-type (E+G) de la

durée du choc. Elle montre que, cette durée n’est pas fonction de la vitesse de glissement.

PDF
w

045

Durée duchoc(ms)

Figure I1.7 : PDF de la durée du choc.

En bleu : Contact non lubrifié (E=0.31 ms et 0=0.0075 ms).
En rouge : Contact lubrifié (E=0.37 ms et 0=0.02 ms).

En noir : PDF des lois gaussiennes théoriques.
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Figure I1.8 : Durée d'impact en fonction de la vitesse de glissement.
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Les durées d'impact mesurées sur le banc LUG permettent de valider I'hypothése associée a la
modélisation des chocs par un coefficient de restitution. En effet, elles sont trés inférieures a la

période d’excitation associée a |'acyclisme d'une boite de vitesses.

I1.1.6 Influence des paramétres sur le coefficient de restitution

D’aprés la théorie de Hertz, les aires de contact entre les pions et le disque, les
pressions de contact ainsi que les écrasements peuvent étre évalués a partir de I'effort normal

maximum, en considérant un contact statique équivalent [Stachowiak 2001] (tableau II.2).

Pion a téte sphérique Pion a téte cylindrique
m 0.45 kg 0.45 kg
Durée d'impact 0.35 ms 0.35 ms
V- 0.1 m/s 0.1 m/s
r 0.87 0.75
Impulsion 0.084 kg.m/s 0.079 kg.m/s
Fmax 378 N 353 N
Aire de contact 0.3 mm? 1.1 mm?

Tableau II.2 : Valeurs des grandeurs d’un contact Hertzien.

Nous avons également vérifier que les pressions de contact restent inférieures a la limite
élastique des matériaux. De méme, les écrasements sont trés supérieurs a la rugosité des

surfaces (< 1 ym). Celle-ci n’a donc pas d’influence sur le coefficient de restitution.

La figure II.9 présente |'évolution du coefficient de restitution en fonction de la vitesse
d’impact, pour un pion a téte sphérique ou cylindrique, et en présence ou non de lubrifiant,

pour une vitesse de glissement nulle.

Dans le cas d’un pion a téte cylindrique, I'aire de contact est supérieure a celle obtenue dans le
cas d'un pion a téte sphérique. La dissipation lors du choc est donc plus importante et le
coefficient de restitution plus faible (0.75 contre 0.87 si I'on considére un contact lubrifié et
une vitesse d'impact de 0.1 m/s). On observe également que le coefficient de restitution
diminue linéairement avec la vitesse d’'impact [Goldsmith 1960, Herbert 1977, Irimescu 2005].
On observe enfin que le coefficient de restitution est plus faible en présence de lubrifiant en

raison de I'énergie dissipée par le film fluide présent a l'interface lors de |'impact.
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Figure II.9 : Coefficient de restitution en fonction de la vitesse d’impact.

Carré : pion a téte sphérique.
Point : pion a téte cylindrique.
En bleu : contact non lubrifié.

En rouge : contact lubrifié.

Les essais réalisés en présence de masses ajoutées ont permis de conclure que la masse du

pion n’a pas d’influence sur le coefficient de restitution (voir figure II.10).
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Figure I1.10 : Coefficient de restitution en fonction de la vitesse d'impact

(pion a téte cylindrique sans lubrifiant et vitesse de glissement nulle).
En bleu : m=440 g.
En violet : m=560 g.
En vert : m=620 g.
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La figure II.11 permet d’analyser l'effet de la vitesse de glissement. On observe que celle-ci a
une trés faible influence sur le coefficient de restitution. La valeur moyenne de celui-ci reste
proche de 0.65. La dispersion du coefficient de restitution est néanmoins plus grande que pour

les essais sans glissement.
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Figure II.11 : (a) Evolution du coefficient de restitution en fonction de la vitesse d’'impact

(pion a téte cylindrique et contact lubrifié).
A : Vitesse de glissement = 0 m/s.

0 : Vitesse de glissement = 0,30 m/s.

* : Vitesse de glissement = 0,65 m/s.

o : Vitesse de glissement = 0,95 m/s.

X : Vitesse de glissement = 1,25 m/s.

: Vitesse de glissement = 1,60 m/s.

+ : Vitesse de glissement = 1,90 m/s.

V : Vitesse de glissement = 2,20 m/s.

(b) Evolution du coefficient de restitution en fonction de la vitesse de glissement.
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I1.2 Campagne expérimentale sur une boite de vitesses instrumentée

Outre les essais réalisés sur le banc LUG, nous avons effectué une large étude
expérimentale sur une boite de vitesses que nous avons modifiée et instrumentée. Cette boite

de vitesses a été implantée sur un banc spécifique de Renault.

II1.2.1 Le banc d’acyclisme Renault (BACY)

Le banc d’acyclisme (BACY) de Renault est un banc permettant de caractériser le

comportement dynamique des boites de vitesses et d’analyser les nuisances sonores associées
au sirenement ou au graillonnement. Positionné dans une chambre semi-anéchoique, ce banc
reproduit la chaine cinématique d‘un véhicule (moteur, embrayage, boite de vitesses,
transmissions). Le moteur thermique est cependant remplacé par une génératrice électrique
permettant de maitriser le caractéere multi-fréquentiel de la source excitatrice associé a
I'acyclisme. Les transmissions sont reliées a deux machines délivrant le couple résistant

s'appliquant sur les roues motrices d’'une automobile (figure I1.12).

N\ r N\ (
Génératrice Boite de

électrique Embrayage vitesses TL4
J . J &

. Transmission }V% Transmission )
Frein J { Frein

Différentiel

Figure II.12 : Architecture du BACY.

Il existe uniqguement deux bancs dans le monde capables de reproduire ces conditions

expérimentales.
Le BACY possede trois modes de fonctionnement. La génératrice peut :

- simuler un signal de vitesse mesuré en sortie d'un moteur en conditions de

fonctionnement réel,

- simuler un acyclisme prédit a partir d'un modéle numérique prenant en compte les

inerties de pistons, des lois de pression interne d'un moteur, etc.,
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- reproduire une loi en vitesse imposée par |'utilisateur.

Dans notre étude, une loi en vitesse reproduisant un acyclisme purement harmonique est

utilisée. L'amplitude et la fréquence de cet acyclisme sont des parameétres variables.

Une instrumentation spécifique de la boite de vitesses permettant de mesurer les
déplacements du pignon fou et du pignon menant ainsi que la réponse vibratoire du carter due
aux chocs est nécessaire pour pouvoir valider et recaler les résultats obtenus avec le modéle

numérique.

I1.2.2 Instrumentation de la boite de vitesses

La place disponible a I'intérieur de la boite de vitesses TL4 (présentée sur la figure 2 de
I'introduction) est faible. Les conditions de fonctionnement sont sévéres. La présence d’huile
dans le carter, les vitesses de rotation et les températures élevées (jusqu’a 80°C) rendent
délicates l'instrumentation. Les capteurs internes doivent étre concus pour supporter les
contraintes mécaniques générées par les mouvements de la chaine cinématique et étre
étanches car, la mise en rotation des pignons baignant dans I'huile (barbotage) génére un

brouillard de fines gouttelettes.

Néanmoins, il est nécessaire d’identifier, entre autres, le comportement dynamique propre du
pignon fou. Son mouvement de rotation libre autour de son arbre porteur complique
I'instrumentation, car elle empéche toute utilisation de collecteur tournant. De plus,
I'instrumentation doit permettre de mesurer le déplacement relatif du pignon par rapport au
pignon menant, sans modifier fondamentalement la géométrie et l'inertie. Le jeu entre
denture, correspondant a la distance parcourue par le pignon fou entre les flancs actifs et
rétros du pignon menant est de l'ordre de 0.1 mm. Enfin, la résolution du capteur doit étre
suffisante pour espérer obtenir une mesure qui est cohérente avec les phénomenes que nous

voulons observer.

Le codeur optique a axe creux est le capteur le plus approprié pour répondre a toutes ces
exigences. Les codeurs choisis sont des codeurs optiques incrémentaux (IH120 et IH950
GesGroup) dont le boitier étanche en acier inoxydable permet de résister aux hautes

températures, au barbotage et aux projections d’huile.

Etant donné le peu de place disponible, il est impossible d’instrumenter tous les rapports de la
boite de vitesses. La génératrice du banc BACY permet d’entrainer I'arbre primaire de la boite

de vitesses. Il est donc nécessaire d’étudier un rapport pour lequel le pignon fou est situé sur
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I'arbre secondaire (rapport de premiére ou de deuxiéme). Pour des problemes liés a
I'encombrement des codeurs, nous avons choisi d'implanter les codeurs optiques sur les

pignons du rapport de deuxiéme.

Pour cela, la boite de vitesses est démontée et certaines piéces mécaniques sont retirées
(autres pignons fous de la boite de vitesses, synchroniseurs et crabots associés, fourchettes et
arbre de marche arriére). Il est également nécessaire de modifier les lignes d’arbres et les
pignons. La nouvelle conception doit permettre de faire varier l'inertie du pignon fou, et
d’analyser le graillonnement du second rapport pour différentes conditions de fonctionnement

(boite de vitesses au point mort ou autre rapport engagé).

Figure I1.13 : CAO de la boite de vitesses TL4 instrumentée en codeurs optiques.

Le pignon fou du second rapport est usiné pour fixer une piéce support qui permet le montage
du codeur optique (figure 11.14). Le diametre de l'alésage de cette piéce doit étre suffisant
pour le montage sur l'arbre secondaire. Son diamétre extérieur impose le choix d’'un codeur de
grandes dimensions qui générent des interférences géométriques avec l'arbre primaire. Ce
dernier est donc usiné sur une faible longueur (figure II.15). Il est également nécessaire
d’écréter les dents du pignon fixe du rapport de premiere. La fabrication de pieces supports

différentes les unes des autres permet de faire varier l'inertie de I'ensemble.

Une cale est usinée et positionnée entre le codeur optique et le roulement pour générer la

précontrainte axiale définie par le bureau d’étude de Renault.
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(@) (b)
Figure I1.14 : (a) Plan du pignon fou usiné (traits rouges).

(b) Pignon fou avec la piéce support montée.

Figure I1.15 : (b) Arbre primaire avec le codeur optique monté.
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Figure I1.15 : (c) Plan de l'arbre primaire usiné (traits rouges) avec les rapports de troisieme

et quatrieme et du codeur optique.

Le codeur monté sur l'arbre primaire génére également des interférences géométriques avec

I’'arbre secondaire. Les dents du pignon fixe du rapport de cinquiéme sont également écrétées.

La figure II.16 présente l'arbre secondaire et le pignon fou du rapport de deuxiéme
instrumenté. L'ensemble des pignons fixes de l'arbre secondaire est conservé. La partie
inférieure de ces pignons baignent dans I'huile et participent a la lubrification de la

transmission par barbotage.

Etant donné le démontage du pignon fou du rapport de premiére et du systéme de crabotage,

la position axiale du pignon fou n’est plus garantie. Une entretoise est donc usinée pour

générer un arrét en translation.

1} \\é\\

AR Y

AN

Figure I1.16 : Plan de I'arbre secondaire avec le pignon fou instrumenté.

1 : Pignon fou

2 : Codeur optique
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Les codeurs optiques sont arrétés en translation par trois vis pointeaux intégrées aux codeurs
qui prennent appui sur l'arbre primaire ou sur la piece support. Les boitiers extérieurs des

codeurs sont arrétés en rotation par un ensemble de pieces mécaniques (voir figure 11.17).

Figure II.17 : Plan des codeurs reliés entre eux par une tige maintenue par 2 plaques.
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La figure II1.18 présente les deux lignes d’arbres montées sur le carter embrayage de la boite
de vitesses. Dans une premiére configuration, seul le pignon fou du rapport de deuxiéme est
conservé. Dans une seconde configuration, les pignons fous des rapports de troisieme et
guatrieme et le systéeme de crabotage sont ajoutés, afin d’engager le rapport de troisi€me ou

le rapport de quatrieme.

Figure I1.18 : (a) Boite instrumentée avec uniquement le pignon fou de seconde.

(b) Boite instrumentée avec les rapports de troisieme et quatrieme.

Une mesure de la température en interne de la boite de vitesses est réalisée a I'aide d'une
sonde. Un capteur a effet hall est utilisé pour mesurer et vérifier le signal de vitesses en sortie
de la génératrice. La réponse vibratoire du carter de la boite de vitesses est mesurée par des
accélérometres piezoélectriques mono-axe placés en 5 points définis par Renault. En effet, le
critére retenu par Renault pour caractériser le graillonnement d’une boite de vitesses est
d’effectuer la moyenne de la réponse vibratoire du carter de boite sur ses 5 faces (valeur
efficace de l'accélération normale), pour différents régimes du moteur, et pour un acyclisme
dont I'amplitude varie linéairement au cours du temps. Enfin, un microphone est positionné

prés de la boite de vitesses pour mesurer le bruit de graillonnement généré.
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La figure I1.19 présente la boite de vitesses TL4 montée sur le Banc d’Acyclisme.

Figure I1.19 : Boite de vitesses TL4 instrumentée montée sur le BACY.

Finalement, les modifications apportées a la boite de vitesses et |'instrumentation permettent

de mesurer :

- les vitesses angulaires des pignons fou et menant du rapport de deuxiéme, soit au
point mort sans autres pignons fous, soit alors que le rapport de quatrieme est engagé
et en présence du pignon fou de troisieme, soit alors que le rapport de troisieme est

engagé et en présence du pignon fou de quatrieme,

- le coefficient de restitution lors des chocs en interne de la boite de vitesses déduit des

vitesses relatives entre le pignon fou et le pignon menant,

- le couple de trainée s’exergant sur le pignon fou du rapport de deuxiéme sous

différentes conditions de fonctionnement.

Chaque configuration nécessite un démontage et remontage de la boite de vitesses,

sans nouvel usinage des piéces mécaniques.

I1.2.3 Mesure du coefficient de restitution dans la boite de vitesses

Les codeurs possedent 2048 tops par tour et la fréquence d’acquisition maximale de la
chaine de mesure associée est de 50 kHz. Le «signal Top» des codeurs ne peut donc étre
théoriguement obtenu que pour des régimes inférieurs a 1500 Tr/min, ce qui ne permet pas de

couvrir la plage de vitesses de fonctionnement standard d’'une boite de vitesses. Néanmoins, le
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parametre adimensionné A introduit dans le chapitre I montre qu’une alternative équivalente
pour augmenter le niveau d’excitation en entrée de boite de vitesses consiste a faire varier le

niveau d’acyclisme plutét que le régime de fonctionnement.

L'acyclisme généré par le banc BACY correspond a une fluctuation de vitesse du pignon
menant, alors que la source excitatrice du modéle numérique présenté dans le chapitre I
correspond a une fluctuation du déplacement du pignon menant selon la ligne d’action.

L'équivalence entre I'acyclisme en vitesse et l'acyclisme en déplacement s’écrit de la maniére

suivante :
R, A
H = (11.6)
)
H : Amplitude de I'acyclisme en déplacement (m).
A : Amplitude de l'acyclisme en vitesse (Tr/min).
Ro  : Rayon de base du pignon menant (m).
o : Pulsation d’excitation (Tr/min).

Les mesures des coefficients de restitution sont effectuées pour une configuration de boite de
vitesses au point mort (aucun rapport de boite n’est engagé). Deux régimes de
fonctionnement ont été retenus. L'un correspond a une vitesse de rotation moyenne
0=750 Tr/min et l'autre a une vitesse de rotation moyenne Q=1000 Tr/min. Dans le premier
cas, 4 amplitudes d’acyclisme ont été étudiées (A=50 Tr/min, 75 Tr/min, 100 Tr/min et
125 Tr/min). Pour le second cas, seul un essai pour une amplitude d’'acyclisme A=50 Tr/min

est analysé.

La fréguence de l'excitation w correspond a I’'harmonique H; de la fréquence de rotation de
I'arbre moteur Q. Elle est donc proportionnelle au régime de fonctionnement. La loi de vitesse

en sortie du moteur de la génératrice du BACY est la suivante :

: 21
Qt)=Q+Asin(wt) , 0w=2Q— (11.7)
60
La mesure synchrone des vitesses angulaires du pignon menant et du pignon fou du rapport de
deuxiéme, a l'aide des codeurs optiques, permet de déterminer la vitesse relative entre ces

pignons. La vitesse relative correspond a la différence entre la vitesse angulaire du pignon

menant et la vitesse angulaire du pignon fou rapportée a celle du pignon menant.

Pour chaque essai, la durée d’acquisition est de 60 s. Le post-traitement des signaux permet

de détecter les différents chocs a partir du franchissement d’une valeur seuil de la vitesse
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relative entre les pignons et d’extraire la valeur maximale de la vitesse juste avant et juste

apres le choc (figure I1.20 a et b). On vérifie a postériori la validité des pics retenus.
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Figure I1.20 : Vitesse relative entre le pignon fou et le pignon menant.

-0.08
0

Echelle de temps de 0.1 s (a) et échelle de temps de 0.025 s (b).

Les chocs entre flancs actifs et les chocs entre flancs rétros peuvent étre différenciés a l'aide
du signe de la vitesse relative juste avant I'impact. Les valeurs moyennes du coefficient de
restitution sont respectivement égales a 0.64 et 0.66 (figure II1.21 a et b), c'est-a-dire
similaires a celle mesurée sur le banc LUG. Cependant, on observe une assez grande
dispersion des résultats. Ceci pourrait provenir du fait que la longueur de contact potentielle
entre denture fluctue. En effet, le nombre de dents en prise théorique pour un engrenage a

denture hélicoidale, qui dépend des positions angulaires, varie entre 2 et 3.

L'augmentation du niveau d’acyclisme se traduit par une augmentation de la vitesse d‘impact
moyenne, pour les chocs entre flancs actifs comme pour les chocs entre flancs rétros. Comme

pour les mesures effectuées sur le banc LUG, on observe que le coefficient de restitution

diminue lorsque la vitesse d’'impact augmente. La variation observée est plus forte.
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Figure I1.21 : Coefficient de restitution en fonction de la vitesse d'impact
(a) Chocs entre flancs actifs.
(b) Chocs entre flancs rétros.
Point bleu : w=750 Tr/min et A=50 Tr/min.
Point rouge : w=750 Tr/min et A=75 Tr/min.
: w=750 Tr/min et A=100 Tr/min.
Point magenta : @w=750 Tr/min et A=125 Tr/min.

Carré bleu : w=1000 Tr/min et A=50 Tr/min.

La durée d'impact pour chaque choc est également mesurée. La figure II.22 présente la
densité de probabilité de la durée des chocs (chocs entre flancs actifs et chocs entre flancs
rétros inclus). La valeur moyenne de la durée du choc est égale a 1.2 ms. Elle est légérement
supérieure a la valeur obtenue sur le banc LUG (0.75 ms dans le cas d’une vitesse de

glissement imposée entre le pion et le disque), mais elle reste faible devant la période de la

source excitatrice.
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Figure I1.22 : PDF de la durée du choc (E=1.2 ms et 0=0.06 ms) déduite de la mesure (en

bleu) et obtenue a partir d’'une loi gaussienne théorique (en noir).

I1.2.4 Mesure du couple de trainée

Des essais ont été réalisés afin de mesurer les contributions au couple de trainée qui

s’exerce sur le pignon fou du rapport de deuxiéme induites par:
- le barbotage du pignon fou dans I'huile,
- le couple engendré par le palier lisse sous le pignon fou.

Ces essais s’appuient sur I'analyse de la réponse libre amortie des parties mobiles de la boite
de vitesses. L'embrayage positionné entre la génératrice électrique et la boite de vitesses
permet d’accoupler le moteur a l|'arbre primaire. Lorsque l'on débraye, l'arbre primaire
décélere jusqu’a son arrét. La décroissance des vitesses mesurées a l|'aide des codeurs
optiques permet d’identifier un couple de trainée global dont les contributions dépendent de la

configuration retenue.

Le couple de trainée dépend de la température de fonctionnement de la boite de vitesses. Les
figures I1.23 (a) et (b) représentent I'évolution de la viscosité cinématique de I'huile utilisée
pour lubrifier la boite de vitesses en fonction de la température (données expérimentales de

Renault S.A.).
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Figure I1.23 : Viscosité cinématique de I'huile en fonction de la température.
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Trois configurations différentes sont nécessaires pour évaluer le couple de trainée qui

s’applique sur le pignon fou du rapport de deuxieme :
- 1¢re configuration : la boite est vidangée et contient uniquement I'arbre primaire,

- 2¢éme configuration : le pignon fou est intégré sur l'arbre secondaire immobile sans

barbotage,

- 3@me configuration : la boite est lubrifiée par barbotage (seule la moitié de l'arbre

secondaire est immergée au repos).

La 1¢ére configuration permet de mesurer le couple de trainée d{i aux roulements et au codeur
optique fixé sur I'arbre primaire. On observe que la décélération de I'arbre primaire suit une loi

exponentielle (voir figure 11.24), de type :

0 =a+be” (I1.8)

Les parametres a, b et d sont obtenus a partir d’'un algorithme d’optimisation basée sur la
méthode «Trust-Simplex». Cette méthode permet d’obtenir le minimum global d'une fonction.
Dans notre cas, le critére d’optimisation utilisé est la norme de la différence entre la courbe

expérimentale et la courbe maitresse définie par I'équation II.8.
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Figure I1.24 : Décélération de I'arbre primaire (configuration 1, T=50°C).
Echelle linéaire (a) et échelle logarithmique (b).

En bleu : Mesure obtenue par le codeur optique.

En rouge : Recalage de la mesure par optimisation de I'équation II.8.

Le paramétre a est d( au couple résistant lorsque l'arbre primaire est au repos. La
décroissance exponentielle correspond a un couple de trainée proportionnel a la vitesse de

rotation qui s'écrit de la maniére suivante :

C,=c0 (11.9)

Vi

Avec
c, = 1,.d (I1.10)

I1 : Inertie de lI'arbre primaire

Ces résultats confirment les observations de Harris [Harris 2001] qui a proposé une
formulation empirique pour évaluer les couples générés par les frottements dans les
roulements [Eschmann 1985]. Une contribution dépend de la charge appliquée et une autre

dépend de la vitesse de fonctionnement.

Dans la 2®me configuration, la vitesse initiale de l'arbre primaire est de 3000 Tr/min. Sa

décélération se mesure par le codeur optique positionné sur le pignon fou. La dissipation dans

le palier lisse du pignon fou engendre un couple de trainée supplémentaire. Le couple de

trainée global dans cette configuration est égal a :

C,=C+C, (I1.11)
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Le couple de trainée supplémentaire est déduit du couple mesuré et du couple de trainée Ci

identifié préalablement. On observe également une loi exponentielle de type :

C,=c,0 (11.12)
la contribution visqueuse cv2 est associée a la dissipation dans le palier lisse du pignon fou et
est obtenue par optimisation, comme pour la configuration précédente.

La figure I1.25 présente la décélération de l|'arbre primaire et la réponse obtenue par

optimisation pour une température interne de la boite de vitesses égale a 50°C.
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Figure I1.25 : Décélération de I'arbre primaire (configuration 2, T=50°C).

En bleu : Mesure obtenue par le codeur optique.

En rouge : Recalage de la mesure par optimisation de I'équation II.11.

Le tableau II.3 présente les valeurs des contributions visqueuses mesurées dans les

configurations 1 et 2.

Configuration 1 Configuration 2
cv (N.ms) 0,185 0,072

Tableau II.3 : Contributions visqueuses issues de la mesure.

La 3®me configuration permet de déterminer le couple induit par le barbotage au niveau du
pignon fou. En effet, le volume d’huile introduit, conduit a une immersion de toute la partie

inférieure de l'arbre secondaire, mais du fait qu‘aucun rapport n‘est engagé, les pignons fixes
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situés sur l'arbre secondaire ne tournent pas. Seul le pignon fou est entrainé par son pignon
complémentaire. La figure I1.26 présente la décélération de l'arbre primaire pour différentes
températures internes de la boite de vitesses. La décélération de I'arbre primaire est d’autant

plus rapide que la température diminue, car la viscosité de I'huile et le couple de trainée induit

par le barbotage augmentent.
Le couple de trainée global de cette configuration s’écrit :

C, =C +C,+C, (11.13)

On observe que le couple de trainée induit par le barbotage est une fonction puissance de la

vitesse de rotation :

C,=K6’ (I1.14)

Pour chaque température, les paramétres K et B sont identifiés par optimisation, a partir de la

différence entre le couple de trainée global et les couples de trainée identifiés préalablement.
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Figure I1.26 : Décélérations de I'arbre primaire (configuration 3).
En bleu : T=30°C.
: T=40°C.
En cyan : T=50°C.
En rouge : T=55°C.

En noir : Recalage de la mesure par optimisation de I’équation II.13.
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Différents travaux consacrés aux pertes de puissances dans les engrenages permettent de
modéliser les contributions aux couples de trainée s’exercant sur le pignon fou. Le couple de
trainée engendré par le palier lisse peut étre calculé analytiquement si I'on considére un

écoulement de Couette a l'interface entre le pignon et I'arbre :

L
C,=2tN—R’Aw (I1.15)
Js
L : Longueur du palier (m)
n : Viscosité dynamique de 'huile (Pa.s)
R : Rayon de l'arbre (m)

Aw : Différentiel de vitesses entre le pignon et |'arbre (rad/s)

Js : Jeu radial du palier (m)

De nombreux auteurs se sont intéressés au couple de trainée induit par les interactions des
engrenages partiellement immergés dans le fluide environnant. Pour la boite de vitesses
étudiée, les dissipations aérodynamiques [Changenet 2006] associées aux mouvements des
pignons ne sont pas prises en compte, car la vitesse de rotation des solides mobiles est
modérée. Le point d’engrénement n'est pas immergé et la charge transmise est nulle : les
pertes de puissance générées par le contact entre dentures sont également négligées.
Seetharaman [Seetharaman 2009] a développé une analyse physique a partir de la mécanique
des fluides pour évaluer les pertes de puissance associées au barbotage. La perte de puissance
due a la trainée sur la périphérie des roues dentées et la perte de puissance qui se produit lors
du remplissage de la cavité entre les dents adjacentes sont négligeables par rapport a la perte
de puissance due a la trainée sur les faces latérales des roues dentées. Pour les roues demi-

immergées considérées, le couple de trainée correspondant s’écrit :

C, =0.0256nD* p\nd’ (I1.16)

Changenet [Changenet 2006] propose une formulation empirique basée sur un grand nombre

d’expériences conduites avec des conditions de fonctionnement et des engrenages variés :

1 :
C, :ESh3p92C, (11.17)
avec

3

045 0.1
C,:1.366[%j (DLJ Fr®®Re™ ™ (11.18)
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Fr et Re sont respectivement le nombre de Froude et le nombre de Reynolds. La longueur
caractéristique du nombre de Reynolds est la largeur de denture alors que la longueur

caractéristique du nombre de Foudre est le rayon du pignon baignant dans I'huile :

Re:bp—De Fr= Do’ (I1.19)
2n 28

S : Surface immergée (m2)

h : Hauteur immergée (m)

D : Diametre du pignon baignant dans I’huile (m)

p : Masse volumique de I'huile (kg/m3)

n : Viscosité dynamique de 'huile (Pa.s)

é : Vitesse de rotation (rad/s)

b : Largeur de la dent (m)

\Y : Volume d’huile (m?3)

g : 9.81 m/s?

Les effets de la vitesse de rotation prédits par I'’équation II.15 contredisent les résultats
expérimentaux obtenus pour le couple de trainée induit par le barbotage. En effet, en raison
des piéces mécaniques adjacentes, les conditions limites induites par I’environnement proche
du pignon fou du rapport de deuxiéme sont trés différentes de celles d’un pignon seul dans un

volume d’huile. Par contre, I'équation II.16 est cohérente avec les résultats expérimentaux.
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Le tableau II.4 permet de comparer les parameétres identifiés par optimisation des courbes
maitresses issues des équations I1.12 et I1.14 avec les valeurs issues des modeles proposés

dans la littérature correspondant aux équations I11.15 et 11.17.

cv2 (N.ms) (Eq.4) T = 30°C T = 40°C T = 50°C T = 55°C
Modéle 0,150 0,110 0,070 0,060
Mesure 0,148 0,113 0,072 0,063
Erreur 1,33 % 2,73 % 2,86 % 4,17 %
103 K (Eq.6) T = 30°C T = 40°C T = 50°C T = 55°C
Modéle 6,15 5,73 5,25 5,03
Mesure 5,97 5,67 5,20 4,92
Erreur 2,95 % 0,94 % 0,94 % 2,19 %
B (Eq.6) T = 30°C T = 40°C T = 50°C T = 55°C
Modele 0,590 0,590 0,590 0,590
Mesure 0,591 0,589 0,591 0,592
Erreur 0,17 % 0,17 % 0,17 % 0,34 %

Tableaux II.4 : Comparaison des parameétres issus des mesures (équations I1.12 et I1.14) et

de ceux issus des modéles (équations I1.15 et 11.17).

De méme, les figures I1.27 et I11.28 comparent les évolutions du couple de trainée induit par la
dissipation du palier et par le barbotage avec le régime de fonctionnement, pour différentes
températures. Ces figures confirment le caractére prédictif des modeles proposés dans la
littérature, puisque les évolutions obtenues sont trés proches de celles déduites a partir des

mesures expérimentales des parameétres.
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Figure I1.27 : Couple de trainée d{ au palier lisse en fonction de la vitesse de rotation.

En bleu : T = 30°C.

: T = 40°C.
En cyan : T = 50°C.
En rouge : T = 55°C.

En pointillé noir

: Estimation a partir de I’équation II.15.
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Figure I1.28 : Couple de trainée d{ au barbotage en fonction de la vitesse de rotation.
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: T = 55°C.
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Les résultats obtenus reposent sur I'hypothése que la dissipation induite par le palier du pignon
fou est de nature visqueuse. Pour valider cette hypothése, on intégre les pignons fous des
rapports de troisieme et de quatriéme dans la boite de vitesses (configuration 4). Ces pignons
fous sont supportés par l'arbre primaire et ne baignent pas dans I'huile. La seule contribution
nouvelle au couple de trainée global correspond a la dissipation au niveau des paliers.
L'estimation de cette dissipation a partir de I’équation (7) permet de prédire la réponse libre
amortie de l'arbre primaire pour différentes températures de fonctionnement. L'analyse de la
réponse expérimentale obtenue avec le codeur optique (figure I1.29) montre |'absence de
nouvelle contribution. En raison du montage et remontage de la boite de vitesses, le couple
résistant, lorsque l'arbre primaire est au repos, est différent. Par ailleurs, concernant les
contributions visqueuses, la cohérence des résultats obtenus permet de confirmer le caractére

prédictif des modeles proposés et de valider les hypothéeses formulées.
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Figure I1.29 : Décélération de I'arbre primaire (configuration 4).

En bleu : T = 30°C.

: T = 40°C.
En cyan : T = 50°C.
En rouge : T = 55°C.

En noir : Décélération simulée a partir des modéles.
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I1.3 Conclusion

La mise en ceuvre du banc LUG et du BACY de Renault et I'instrumentation de la boite de
vitesses par des codeurs optiques ont permis de conduire les campagnes expérimentales

d’identification des parametres gouvernant le comportement dynamique du pignon fou.

La mesure de la durée du choc conforte I'hypothése permettant de modéliser les impacts par
un coefficient de restitution. La loi permettant de décrire ce coefficient de restitution, sa

dispersion et sa variation avec la vitesse d'impact a pu étre établie.

A lissue des essais réalisés, les parameétres définissant le nombre sans dimension A
(représentatif du niveau d’excitation) sont également déterminés. Le régime moteur et
I'amplitude de I'excitation sont des données controlées par le pilotage du banc d’acyclisme de
Renault. Les modeles permettant de décrire les différentes contributions au couple de trainée
qui s’appliquent sur le pignon fou ont pu étre validés. Enfin, les jeux fonctionnels (jeu radial
des paliers, jeu de battement) et les autres parameétres géométriques importants (entraxe,

excentricité, etc.) ont été mesurés par le service métrologie de Renault.
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CHAPITRE III : Analyse numérique et expérimentale de la réponse

dynamique du pignon fou

Ce chapitre a pour but de valider le modele proposé dans le chapitre I a partir de la
comparaison des résultats numériques obtenus avec les mesures expérimentales de la réponse

dynamique du pignon fou, pour différentes conditions de fonctionnement.

Dans une premiére partie, on utilise la génératrice du BACY pour générer une vitesse de
rotation moyenne constante et une variation linéaire du niveau d’acyclisme. Ce protocole
permet de vérifier le niveau du seuil de déclenchement du graillonnement prévu par le modéle
et, une fois ce seuil franchi, la nature et le niveau de la réponse dynamique du pignon fou.
Dans une seconde partie, on utilise la génératrice pour générer des conditions de

fonctionnement stationnaires.

II1.1 Transfert vibratoire entre la génératrice et le pignon menant

La réponse dynamique du pignon fou dépend du contenu fréquentiel et de I'amplitude de
la source excitatrice correspondant aux fluctuations de vitesses du pignon menant. L'excitation
délivrée par la génératrice est parfaitement maitrisée grace aux moyens de pilotage du BACY.
Cependant, la présence de I’embrayage introduit une fonction de transfert non linéaire entre la
génératrice et le pignon menant. La non linéarité est d’autant plus importante que le couple
transmis par I'embrayage est faible. Ce couple est notamment nul lorsqu‘aucun rapport de la

boite n’est engagé.

La figure III.1 présente les acyclismes mesurés en sortie de la génératrice et au niveau du
pignon menant, pour une vitesse de rotation moyenne constante Q=750 Tr/min et une
excitation harmonique correspondant a une amplitude d’‘acyclisme de A=50 Tr/min et

A=100 Tr/min. La loi de vitesse en sortie du moteur de la génératrice est la suivante :

Q(t)=Q+ Asin(wt) a)=2£2é—g (I11.1)

La figure III.2 présente les mémes signaux mesurés pour une vitesse de rotation moyenne
constante Q=750 Tr/min et une variation linéaire du niveau d’acyclisme (rampe de 0 a 150 Tr/
min effectuée en 40 s). La Température, a l'intérieur de la boite de vitesses, est égale a 55°C.

Ce protocole correspond aux conditions expérimentales définies par Renault pour qualifier la
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performance des boites de vitesses en terme de graillonnement. La loi de vitesse en sortie du

moteur de la génératrice est la suivante :
At .
Qt)=Q+ Esm(a)t) (111.2)

On observe que la présence de I'embrayage perturbe la source excitatrice et que la dynamique
du pignon menant ne correspond pas a celle imposée par la génératrice. L'amplitude de la
réponse dynamique du pignon menant est supérieure a celle de I'excitation. D'autre part, cette
réponse est caractérisée par la présence d’harmoniques supérieures multiples de la fréquence

d’excitation.

La figure III.2 montre que la fonction de transfert entre la génératrice et le pignon menant
n‘est pas constante. Pour certaines conditions de fonctionnement, la reconfiguration des
éléments internes qui composent I’'embrayage se traduit par des variations brutales du niveau

de la réponse, alors que la variation du niveau d’excitation est linéaire.

Les problémes rencontrés pourraient étre éliminés par l'introduction d’un accouplement rigide
entre la génératrice et I'entrée de la boite de vitesses, mais ce type d’équipement n’est

actuellement pas disponible sur le BACY.

Le pilotage de la génératrice du BACY ne permet donc pas totalement de maitriser la nature de
I'excitation en entrée de boite de vitesses. Néanmoins, la présence du codeur optique,
positionné sur l'arbre primaire, permet de connaitre a tout moment la vitesse angulaire

instantanée du pignon menant et le contenu réel de |'excitation.
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Figure III.1 : Vitesses angulaires de la génératrice (a, b) et du pignon menant (c, d).

Q=750 Tr/min. A=50 Tr/min (a, c). A=100 Tr/min (b, d).
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Figure II1.2 : Vitesses angulaires de la génératrice (a) et du pignon menant (b).

Q=750 Tr/min. A=0 a 150 Tr/min.
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II1.2 Validation du modele numérique

Nous avons introduit des rampes d’acyclisme de 0 a 150 Tr/min, pour des vitesses de
rotations moyennes Q=250 Tr/min, 500 Tr/min, 750 Tr/min et 1000 Tr/min, afin de détecter le

seuil de déclenchement du graillonnement correspondant a différents régimes de

fonctionnement.

La figure III.3 présente |I’évolution de la vitesse relative entre le pignon menant et le pignon
fou, déduite de la mesure synchrone des vitesses angulaires des deux pignons par les codeurs
optiques. Comme pour les essais consacrés a la mesure des coefficients restitution
(chapitre II), le post-traitement des signaux permet de détecter les différents chocs a partir du

franchissement d’'une valeur seuil de la vitesse relative entre les pignons.

Il est donc possible de détecter le premier choc et, grace a la mesure de la vitesse de rotation

instantanée du pignon menant, de connaitre le niveau d’acyclisme correspondant.
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Figure IIL.3 : Vitesse relative (Q=750 Tr/min. A=0 a 150 Tr/min).

Echelle de temps longue (a) et échelle de temps courte (b).
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Figure II1.4 : Vitesse angulaire du pignon menant correspondant a la figure III.3

Q=750 Tr/min. A=0 a 150 Tr/min.

Echelle de temps longue (a) et échelle de temps courte (b).

Le tableau III.1 présente le niveau d’acyclisme correspondant au seuil de déclenchement pour
les différents régimes moteur. Plus la vitesse moyenne de rotation est élevée, plus le

franchissement du seuil de graillonnement est rapide.

Le tableau III.2 présente les résultats obtenus pour les mémes conditions de fonctionnement,
mais pour une inertie différente du pignon fou : la piéce qui supporte le codeur optique est
remplacée pour se rapprocher de linertie du pignon fou de premiere (inertie deux fois

supérieure a celle du pignon fou de deuxieme).

La masse équivalente du pignon fou est parfaitement connue (m=380 g). Le couple de trainée
et 'effort équivalent qui s’applique sur le pignon fou sont estimés pour chaque régime de

fonctionnement de la boite de vitesses grace aux modeéles validés dans le chapitre II.

Si I'on calcule le niveau d’excitation adimensionné A défini au chapitre I, on observe que le
graillonnement apparait pour un niveau d’excitation adimensionné quasi constant. Les
variations du niveau d’acyclisme ou de la vitesse quadratique correspondent bien a deux

alternatives équivalentes pour augmenter le niveau d’excitation en entrée de boite de vitesses.

Le seuil de déclenchement des impacts apparait pour une valeur de A inférieure a 1, car les
fluctuations de vitesse angulaire du pignon menant correspondent a une source d’excitation
qui n'est pas purement harmonique. Ce résultat confirme les résultats obtenus au chapitre I

dans le cadre de I’'étude d'une source d’excitation multi-fréquentielle.
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m=380g¢g Q = 250 Tr/min Q =500 Tr/min Q =750 Tr/min Q = 1000 Tr/min
Seuil A =95 Tr/min A = 50 Tr/min A =40 Tr/min A = 30 Tr/min
H (mm) 9,71 2,56 1,36 0,77
® (rad/s) 52,36 104,72 157,08 209,44
F (N) 14,50 16,10 17,50 18,90
A 0,70 0,67 0,74 0,68
Tableau III.1. Seuil de déclenchement des impacts pour m=380 g.
m=760g Q = 250 Tr/min Q =500 Tr/min Q =750 Tr/min Q = 1000 Tr/min
Seuil - A =27 Tr/min A =19 Tr/min A =16 Tr/min
H (mm) - 1,38 0,65 0,41
w (rad/s) - 104,72 157,08 209,44
F (N) - 16,10 17,50 18,90
A - 0,71 0,69 0,72

Tableau III.2. Seuil de déclenchement des impacts pour m=760 g.

Une fois le seuil de déclenchement du graillonnement franchi, les impulsions associées a
chaque choc sont calculées a partir de la masse équivalente du pignon fou et de la mesure de
la vitesse relative entre les deux pignons, juste avant et juste aprés le choc. Chaque impulsion
correspond a une amplitude de l'acyclisme mesuré par le codeur de l'arbre primaire. Il est

donc tout a fait possible de déterminer le niveau d’excitation adimensionné A correspondant.

Les figures III.4 (a), (b), (c) et (d) présentent I’évolution des impulsions en fonction de
I'amplitude de I'acyclisme, pour les vitesses de rotation moyennes Q=250 Tr/min, 500 Tr/min,
750 Tr/min et 1000 Tr/min. Les valeurs positives caractérisent les chocs entre les flancs actifs
des pignons. Les valeurs négatives caractérisent les chocs entre les flancs rétros des pignons.
Etant donnée la valeur faible du jeu de denture (de I'ordre de 100 pm), la réponse dynamique
du pignon fou est caractérisée par des impacts sur les deux flancs, pour I'ensemble des
régimes de fonctionnement étudiés. On observe que le niveau des impulsions croit avec

I'augmentation de I'amplitude de |'acyclisme.

Il est difficile de mettre en évidence le caractére périodique de la réponse dynamique du

pignon fou, car le mode d’excitation choisi (rampe d’acyclisme) correspond a des régimes de
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fonctionnement transitoires. Néanmoins, Les figures III.4 laissent entrevoir des branches

caractéristiques, pour un régime de fonctionnement stationnaire, de solutions périodiques.
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Figure III.4 : Impulsion en fonction de I'amplitude de I'acyclisme.
(@) Q = 250 Tr/min.
(b) @ = 500 Tr/min.

(c) @ = 750 Tr/min.

(d) @ = 1000 Tr/min.

La figure III.5 présente ces mémes résultats sous la forme d'impulsions adimensionnées en
fonction de I'amplitude de l’'excitation adimensionnée A. Chacun des essais correspond a une
plage de variation de A différente car les vitesses de rotation moyenne et les couples de

trainée sont différents (A varie de 0 a 1.5 pour une vitesse de rotation moyenne Q=250 Tr/min

et de 0 a 5 pour une vitesse de rotation moyenne Q=1000 Tr/min).
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Figure III.5 : Impulsions adimensionnées en fonction de A.

En rouge : Q = 250 Tr/min.

En bleu : Q =500 Tr/min.
:Q =750 Tr/min.
Encyan : Q= 1000 Tr/min.
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On observe que les diagrammes d’'impulsion se superposent dans les plages de variation de A
communes. Les essais réalisés sur le BACY confirment donc la validité du paramétre
adimensionné A utilisé dans le modéle numérique, pour décrire le niveau d’excitation.

Pour chaque couple de roues dentées, les études précédentes préconisent de choisir la plus
grande roue comme pignon fou et la plus petite comme pignon fixe [Pfeiffer 1991]. Il convient
plutét d’analyser le rapport entre inertie et couple de trainée, notamment lorsque seulement

une des deux roues est immergée.

II1.3 Choix des conditions expérimentales

La figure II1.6 représente I'amplitude de I'acyclisme en entrée d'une boite de vitesses en
fonction du régime du moteur (données Renault). Cette mesure d'acyclisme est réalisée dans
des conditions réelles de fonctionnement d’une boite de vitesses TL4 montée sur véhicule. La
chaine cinématique du véhicule est identique a celle utilisée sur le BACY. Le niveau de
I'excitation augmente jusqu’a une excitation maximale obtenue pour une vitesse de rotation du
moteur proche de 2000 Tr/min. Au dela de cette vitesse, I'excitation diminue. L’'amplification

observée correspond a une résonance de I'ensemble de la ligne d’arbre primaire.

2500 | i
2000 /|
1500 |

1000

Accélération (rad/?)

S00 -

0

u] 1000 2000 3000 4000 5000
Vitesse (Tr/min)

Figure II1.6 : Excitation mesurée en entrée de boite de vitesses (valeur efficace de

I'accélération angulaire) en fonctionnement réel en fonction du régime du moteur.

Comme au chapitre II, la fréquence d’acquisition maximale (50 kHz) et le nombre de tops des
codeurs (2048) limitent la vitesse de rotation du BACY a 1500 Tr/min, ce qui ne permet pas de
couvrir la plage de vitesses de fonctionnement standard de la boite de vitesses. Néanmoins, le
parametre adimensionné A permet d’augmenter le niveau d’excitation en entrée de boite en

faisant varier le niveau d'acyclisme plutét que le régime de fonctionnement. La valeur de A est
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donc calculée pour I'ensemble des régimes de fonctionnement, a partir du niveau d’acyclisme
défini sur la figure II1.6, du calcul du couple de trainée et de l'effort équivalent s’exercant sur
le pignon fou correspondant a la température de fonctionnement. La figure II1.7 présente cette
méme évolution de I'excitation, correspondant au parametre sans dimension A, en fonction du

régime du moteur (courbe rouge) pour une température de 55°C.

Lorsqu’on introduit une vitesse de rotation moyenne de 750 Tr/min et une amplitude
d’acyclisme comprise entre 0 et 150 Tr/min, la valeur maximale de A est égale a 2,3. Les
mesures effectuées sur le BACY pour ce régime de fonctionnement permettent donc de balayer

la trés grande partie des conditions de fonctionnement réelles (zone hachurée en bleu

figure II1.7).

Les conditions de fonctionnement choisies (=750 Tr/min, A=0 a 150 Tr/min) correspondent
au protocole standard défini par Renault. Nous avons donc favorisé ce régime de
fonctionnement et cette gamme d’excitation pour effectuer des comparaisons entre les
mesures expérimentales de la réponse dynamique du pignon fou et les résultats numériques
obtenus a partir du modeéle non linéaire développé au chapitre I. Néanmoins, les rampes en
amplitude d’acyclisme correspondent a des régimes dynamiques transitoires du pignon fou.
Pour observer la réponse dynamique du pignon fou en régime stationnaire, des essais
supplémentaires ont été réalisés a des amplitudes d’acyclisme stabilisées égales a A=50 Tr/

min, 75 Tr/min, 100 Tr/min et 125 Tr/min.
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Figure III.7 : Paramétre A en fonction du régime du moteur.
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En rouge : A calculé a partir de I'excitation mesurée en entrée de boite.
En bleu : \ obtenu sur le BACY pour un régime de 750 Tr/min et d'une

amplitude de I'acyclisme comprise entre 0 et 150 Tr/min.
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ITI.4 Dynamique du pignon fou

La figure II1.8 présente les vitesses angulaires du pignon menant et du pignon fou, ainsi
que la vitesse relative entre les deux pignons, pour une amplitude d’acyclisme en sortie du
moteur égale a 50 Tr/min. La période T représente la période d’un tour du pignon menant et
correspond a 2 fois la période d’acyclisme. On observe 4 chocs par tour du pignon menant, ou
encore 2 chocs par période d’acyclisme. La réponse dynamique du pignon fou est une réponse

1T périodique avec 4 impacts par période. Il existe une alternance entre les chocs qui ont lieu

entre les flancs actifs (V- > 0) et les chocs qui ont lieu entre les flancs rétros (V- < 0).

a00 T T T 30
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800 ‘E 10t
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2 B
w
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= 700 .E -10

=
650 -20
600 L L L -30
u] 0.05 0.1 0.15 u] 0.05 0.1 0.15
Temps (s) Temps (s)
(a) (b)

Figure II1.8 : (a) Vitesses angulaires (Q = 750 Tr/min et A = 50 Tr/min).
En bleu : Pignon menant.
En rouge : Pignon fou.

(b) Vitesse relative entre le pignon menant et le pignon fou.

La figure III.9 présente Les mesures obtenues pour une amplitude d’acyclisme égale a 75 Tr/
min. L’'augmentation du niveau d’excitation modifie le comportement dynamique du pignon
fou. Le nombre de chocs par tour du pignon menant augmente. On observe en effet une
succession de chocs sur un méme flanc avant que le pignon fou ne traverse le jeu de

battement et ne percute le flanc opposé. La nature de la réponse semble davantage bruitée.
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En bleu : Pignon menant.
En rouge : Pignon fou.

(b) Vitesse relative entre le pignon menant et le pignon fou correspondante.

Afin de préciser la nature des réponses dynamiques du pignon fou, nous avons choisi de tracer
les sections de Poincaré des amplitudes des impulsions en fonction du déphasage @i. Ce
dernier correspond au décalage temporel des impacts vis a vis de la période de rotation du
pignon menant. Les impulsions sont calculées a chaque impact a partir des vitesses relatives

V+ et V- (voir chapitre I, équation 1.27). On en déduit le déphasage @i pour chaque impact :

o, =t, [T] (II1.3)
®i : Déphasage du choc J.

ti : Instant du choc /.

T : Période d’excitation.

La période T retenue, qui est égale a 0.08 s. Elle correspond a 1 tour du pignon menant.

La figure II1.12 présente les sections de Poincaré, pour des acyclismes d’amplitude A=50 Tr/
min, 75 Tr/min, 100 Tr/min et 125 Tr/min. Les impulsions positives correspondent aux chocs
entre les flancs actifs. Les impulsions négatives correspondent aux chocs entre les flancs

rétros.

Toutes les sections de Poincaré correspondent a des réponses périodiques bruitées. La
premiere figure (A=50 Tr/min) correspond a un comportement dynamique proche d’une
réponse 1T périodique avec 4 chocs par tour ou encore la réponse nommée 1Tacy périodique

avec 2 chocs par période de l'acyclisme (Tacy étant la période de I'acyclisme). L'amplitude des
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impulsions correspondant aux chocs entre flancs rétros est similaire a celle des impulsions

correspondant aux chocs entre flancs actifs.

Lorsque le niveau d’excitation augmente, le niveau des différentes impulsions reste
sensiblement le méme. Cependant, I'apparition de plusieurs chocs successifs de déphasages
différents sur le méme flanc enrichit la section de Poincaré. Ceci suggére visiblement la

naissance d'une cascade harmonique.

Au-dela d’une excitation de 75 Tr/min, le comportement dynamique du pignon fou est peu
affecté, car l'excitation correspondant aux fluctuations de vitesse du pignon menant évolue
peu, bien que le niveau d’acyclisme au niveau de la génératrice augmente, en raison de la
fonction de transfert induite par la présence de I'embrayage. La figure III.13 montre que les

vitesses angulaires du pignon menant pour les fortes amplitudes d’acyclisme sont finalement

proches les unes des autres.
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Figure III.12 : Sections de Poincaré : Impulsions en fonction du déphasage (Q=750 Tr/min).

A = 50 Tr/min (a), 75 Tr/min (b), 100 Tr/min (c), 125 Tr/min (d)
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Figure III.13 : Vitesses angulaires du pignon menant (Q = 750 Tr/min).
En rouge : A = 50 Tr/min
En bleu : A = 75 Tr/min
En noir : A =100 Tr/min
En magenta : A = 125 Tr/min

ITI1.5 Comparaison calculs/essais

Les résultats présentés ci-dessous concernent la comparaison entre les mesures et les
simulations effectuées dans une configuration de la boite de vitesses au point mort puis dans

une configuration en rapport engagé (rapport de troisieme puis rapport de quatrieme).

II1.5.1 Point mort

Les résultats suivants correspondent a des conditions de fonctionnement stationnaires, et
plus précisément a une vitesse de rotation moyenne Q=750 Tr/min et des amplitudes
d’acyclisme égales a A=50 Tr/min, 75 Tr/min, 100 Tr/min et 125 Tr/min. Le modé&le non
linéaire présenté au chapitre I est exploité pour simuler le comportement dynamique du
pignon fou. Pour cela, la source d’excitation introduite dans le modéle correspond a la vitesse
angulaire du pignon menant mesurée par le codeur optique (et non pas au signal de la
génératrice). Les valeurs des jeux fonctionnels nécessaires a la description du graillonnement
sont celles mesurées par le service métrologie. Les valeurs des coefficients de restitution et

des couples de trainée sont estimées, pour le régime de fonctionnement considéré, a l'aide des
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modeles présentés au chapitre II. Les valeurs du niveau d’huile et de la température de

fonctionnement correspondent a celles des essais.

coefficient de restitution r
jeu Ctotal T
valeur moyenne E écart type o
145 pm 0.65 0.07 0.65 N.m 55°C

Tableau II1.3 : Valeurs des parameétres pour la simulation point mort.

La figure III.14 présente la vitesse angulaire du pignon menant mesurée a l'aide du codeur
optique et celle introduite dans le modéle numérique qui correspond a la vitesse angulaire du
pignon menant. La figure III.15 permet de comparer la vitesse relative entre le pignon fou et
le pignon menant mesurée et celle calculée a partir du modeéle non linéaire. Enfin, la figure III.

16 permet de comparer les sections de Poincaré correspondantes.

Ces comparaisons montrent que le modéle non linéaire permet de prédire I'occurrence des
chocs successifs (particulierement visibles au travers des sections de Poincaré), leur durée et
leur amplitude. La vitesse relative obtenue par simulation est trés proche de celle qui a été
mesurée. Les simulations effectuées permettent de retrouver les caractéristiques de la réponse
dynamique du pignon fou : la réponse est proche d’une réponse 1Tacy périodique avec 2
impacts par période de l'acyclisme (dans le cas d’'une amplitude d’excitation de 50 Tr/min). Le
nombre et l'impulsion des chocs simulés sont parfaitement cohérents avec les mesures
effectuées. On observe néanmoins une petite différence au niveau des déphasages des chocs
entre les flancs rétros. L'évolution de la réponse dynamique, lorsque I'on augmente le niveau
d’acyclisme, est également parfaitement reproduit par le modéle numérique, notamment
I'apparition de chocs présentant un déphasage différent qui traduit I'occurrence de plusieurs

chocs successifs sur le méme flanc.
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Figure II1.14 : Vitesse angulaire du pignon menant mesurée (a) et introduite dans la

simulation (b) (= 750 Tr/min).
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Figure III.15 : Vitesse relative entre le pignon menant et le pignon fou.

Comparaison entre la réponse mesurée (a) et la réponse simulée (b) (= 750 Tr/min).
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Figure III.16 : Sections de Poincaré : Impulsions en fonction du déphasage.

Comparaison entre la réponse mesurée (a) et la réponse simulée (b) (Q= 750 Tr/min).
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II1.5.2 Rapport de boite engagé

Les résultats précédents correspondent a la configuration de point mort de la boite de
vitesses. La démarche suivie est identique pour analyser le comportement dynamique du
pignon fou du rapport de deuxieme lorsqu’un autre rapport de boite est engagé. Seule
I’'estimation du couple de trainée induit par la liaison entre le pignon fou et l'arbre secondaire

change puisque le différentiel de vitesses entre les deux solides dépend du rapport engagé.

Cirapport 3 engagé | C:rapport 4 engagé

0.45 N.m 0.40 N.m

Tableau II1.4 : Valeurs du couple de trainée pour la simulation en rapport engagé.

Les figures II1.17 et III.18 présentent une comparaison entre les résultats expérimentaux et
les résultats numériques pour une vitesse de rotation moyenne de 750 Tr/min et une
amplitude d’acyclisme de 125 Tr/min, lorsque le rapport de troisieme est engagé et lorsque le

rapport de quatriéme est engagé.

Lorsqu’un rapport de boite est engagé, la fonction de transfert entre la génératrice et le pignon
menant est telle que I'amplitude de l'acyclisme mesurée au niveau du pignon menant est
nettement inférieure a celle imposée par la génératrice. L'embrayage joue le role de filtre. De
méme, le contenu spectral de l'acyclisme au niveau du pignon menant est plus riche. La
réponse, observée sur la figure III.17, correspond a nouveau a une réponse 1Tacy périodique
avec 2 impacts par période de l'acyclisme. La figure III.18 met en évidence |'occurrence de

chocs successifs sur le méme flanc.

Comme pour la configuration au point mort de la boite de vitesses, les résultats mesurés et
simulés sont similaires lorsqu’un rapport de boite est engagé. Le modéle numérique est

prédictif quelle que soit la configuration choisie.
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Figure II1.17 : Configuration rapport de troisieme engagé (Q= 750 Tr/min et A = 125 Tr/min).

Comparaison entre la réponse mesurée (a) et la réponse simulée (b).
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Figure II1.18 : Configuration rapport de troisieme engagé (Q= 750 Tr/min et A = 125 Tr/min).

Comparaison entre la réponse mesurée (a) et la réponse simulée (b).
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II1.6 Conclusion

Le pilotage du BACY permet de maitriser les caractéristiques de |'excitation produite par
la génératrice. Néanmoins, la présence de I'embrayage introduit une fonction de transfert non
linéaire entre la génératrice et le pignon menant. La présence du codeur optique positionné sur
I'arbre primaire est donc nécessaire pour connaitre a tout moment la vitesse angulaire
instantanée du pignon menant et le contenu réel de I'excitation en entrée de boite de vitesses.
Le codeur optique positionné sur le pignon fou du rapport de deuxiéme permet d’analyser sa

réponse dynamique.

Les mesures effectuées a partir des rampes en amplitude de I'acyclisme, ont confirmé que le
niveau d’excitation équivalent peut étre décrit a I'aide du nombre adimensionné A. En effet, le
seuil de déclenchement du graillonnement apparait pour un méme A donné, quelle que soit la
vitesse de rotation du moteur. De méme, une fois le seuil atteint, le niveau des impulsions

générées par les impacts est identique pour une méme valeur de A.

Les mesures effectuées en régime stationnaire, c'est-a-dire pour des amplitudes de I'acyclisme
stabilisées ont permis de décrire le comportement dynamique du pignon fou. Les sections de
Poincaré (impulsions en fonction du déphasage) mettent en évidence une réponse périodique

dont la nature varie quelque peu en fonction de I'amplitude de I'acyclisme.

La confrontation des résultats avec ceux obtenus a partir du modéle numérique non linéaire
confirme le caractére prédictif de celui-ci, dans la configuration de point mort comme pour un
rapport de boite engagé. Le comportement dynamique du pignon fou simulé et les niveaux des

impulsions obtenues sont parfaitement cohérents avec les mesures effectuées.
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CHAPITRE 1V : Transfert entre les impulsions et la réponse

vibratoire du carter de la boite de vitesses

Le bruit de graillonnement émis par la boite de vitesses provient des vibrations du carter

induites par le transfert entre les chocs successifs, générés par la réponse dynamique non
linéaire du pignon fou, et le carter. Ce chapitre a pour but de présenter les réponses mesurées
a l'aide de 5 accélérométres positionnés sur les 5 faces du carter et d’analyser leur corrélation

avec la source d’excitation correspondant aux impulsions successives au niveau des dentures.

La mesure de la fonction de transfert entre une impulsion et la réponse vibratoire du carter a
pour objectif de compléter le modéle numérique, dans le but d’évaluer le comportement
dynamique global de la boite de vitesses induit par le graillonnement du rapport de deuxiéme,

pour n‘importe quelles conditions de fonctionnement.

Enfin, Renault a défini un crittre nommé «critére de la moyenne 5 faces» dans le but de
caractériser une boite de vitesses en graillonnement et de qualifier le niveau des nuisances
sonores engendrées par la vibration du carter de boite. Ce critére est évalué pour différentes
conditions de fonctionnement de la boite de vitesses instrumentée (point mort, rapport

engageé,...).

Figure IV.1 : Carter de boite instrumenté en accélérométres.
1 : Accélérométre situé coté radiateur.

: Accéléromeétre situé en haut du carter.

2
3 : Accélérométre situé en bas du carter.
4 : Accélérométre situé coté tablier.

5

: Accéléromeétre situé au nez du carter.
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IV.1 Vibration du carter de boite

La réponse vibratoire du carter de la boite de vitesses est mesurée par des
accélérometres placés en 5 points définis par le service acoustique de Renault et situés sur le
nez, le haut et le bas du carter, ainsi que sur les cotés radiateur et tablier. Leur position a été
choisie de telle maniere que la moyenne des réponses mesurées permet d’obtenir une image

représentative du niveau de réponse vibratoire de I'ensemble du carter.

Les résultats des essais suivants correspondent a une vitesse de rotation moyenne Q=750 Tr/

min et des amplitudes d’acyclisme égales a A=50 Tr/min, 75 Tr/min, 100 Tr/min et 125 Tr/

min, dans la configuration de point mort.

La figure IV.2 correspond aux sections de Poincaré des impulsions mesurées en interne de la
boite de vitesses (a) et a l'accélération du carter de boite de vitesses mesurée en un point
situé coté radiateur (b). La fenétre temporelle choisie correspond a une rotation de |'arbre

moteur.

Les résultats confirment que la réponse du carter mesurée par les accélérométres est générée
par les chocs qui ont lieu entre les pignons fou et menant. A titre d’exemple, pour A=50 Tr/
min, on retrouve la trace des 4 impacts par rotation. La réponse libre du carter engendrée par
un choc est amortie avant que ne se produise le choc suivant. La figure IV.2a montre que le
niveau des impulsions est peu affectée par l'amplitude de l'acyclisme. Par contre,
I'augmentation du nombre de chocs par période se traduit par une élévation du niveau de la
réponse vibratoire du carter (figure IV.2b). La durée entre deux chocs devient plus courte, si
bien que la réponse libre du carter engendrée par un choc n‘est pas complétement amortie

quand le choc suivant se produit.
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IV.2 Transfert entre une impulsion et la réponse vibratoire du carter

Le graillonnement est un phénomeéne large bande. En effet, le bruit rayonné par la boite
de vitesses est en grande partie comprise entre 500 Hz et 8 kHz (voir figure IV.3). Le calcul
numérique de la fonction de transfert entre une impulsion et la réponse vibratoire du carter
par des méthodes éléments finis n'est pas adapté pour des fréquences aussi élevées. La
densité modale de la structure devient importante. Les modes se recouvrent. Les modéles
éléments finis de la boite de vitesses TL4 mis en ceuvre par Renault permettent actuellement

d’obtenir une description de la base modale uniquement jusqu’a 3 kHz.

10°

[y
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&

Pression acoustique (Pa)
-
o

10 L 1 1
0 2000 4000 6000 8000

Fréguence (Hz)
Figure IV.3 : Spectre d’amplitude du bruit rayonné mesuré par un microphone en seul un point

coté différentiel.

(Q = 750 Tr/min et A =125 Tr/min).

Nous avons choisi d’identifier la fonction de transfert expérimentalement, a partir des essais
effectués. Lorsque la durée entre deux chocs est suffisamment grande, il est possible
d’identifier la réponse vibratoire du carter induite par un seul choc, jusqu’a extinction compléte
de celle-ci. La mesure de la vitesse relative entre les pignons a l'aide des codeurs optiques
permet de déterminer I'impulsion correspondante. La figure IV.4a présente la vitesse relative
entre le pignon fou et le pignon menant lors d’'un choc, pour une vitesse de rotation moyenne
0=750 Tr/min et A=50 Tr/min. La figure IV.4b, présente la réponse vibratoire du carter
correspondante en un point du carter (coté radiateur). La réponse vibratoire du carter est

amortie avant I'apparition du second choc. Elle peut ainsi étre exploitée.
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Figure IV.4 : (a) Vitesse relative entre le pignon fou et le pignon menant.
(b) Réponse temporelle du carter de boite en un point de mesure coté radiateur.

(=750 Tr/min et A=50 Tr/min).

Les figures IV.5 (a), (b) et (c) présentent la réponse vibratoire du carter remenée a une
impulsion unitaire, pour des impulsions d’amplitude variée, correspondant a une vitesse de
rotation moyenne Q=500 Tr/min et des amplitudes d’'acyclisme A=50 Tr/min, A=75 Tr/min,

ainsi que une vitesse de rotation moyenne Q=750 Tr/min et une amplitude d’acyclisme

A=50 Tr/min.

Les trois réponses impulsionnelles sont similaires. On vérifie ainsi que la fonction de transfert
entre une impulsion et la réponse vibratoire du carter est indépendante du régime de
fonctionnement et de I'amplitude des impulsions. De plus, ces résultats permettent de conclure

sur le découplage entre la réponse vibratoire du carter de boite et la dynamique du pignon fou.
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Figure IV.5 : Réponse vibratoire du carter de boite en un point c6té radiateur due a une
impulsion unitaire.
(a) A=50 Tr/min et Q=500 Tr/min.
(b) A=75 Tr/min et Q=500 Tr/min.

(c) A=50 Tr/min et Q=750 Tr/min.

Les réponses impulsionnelles correspondant aux autres points du carter sont mesurées a partir
d’'une approche identique. La figure IV.6 présente les 5 réponses impulsionnelles

correspondantes aux 5 points de mesure définis par Renault.
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Figure IV.6 : Réponse vibratoire du carter de boite due a une impulsion unitaire.

(a) : Coté radiateur
(b) : Haut du carter

(c) : Bas du carter
(d) : Coté tablier

(e) : Nez du carter
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La figure IV.7 représente le spectre d’amplitude de la réponse vibratoire du carter de boite de
la figure IV.5. Bien que la durée des chocs ne soit pas négligeable (de l'ordre de 1 ms), on
observe un transfert des impulsions sur I'ensemble de la gamme de fréquences 0-8 kHz, ce qui

confirme le caractére large bande du bruit généré par le graillonnement.

\ \\,\
ol \ W o |
AL A
- / !

Fréquence (Hz)
Figure IV.7 : Spectre d’amplitude de la réponse vibratoire du carter de boite

(Q = 750 Tr/min et A =50 Tr/min).

IV.3 Simulation de la réponse vibratoire du carter induite par le graillonnement

du rapport de deuxieme

A partir de I'historique des impulsions et de leur amplitude, mesurées grace aux codeurs
implantés sur les pignons fou et menant, la réponse vibratoire du carter est calculée en
appliquant a chaque impulsion la fonction de transfert mesurée pour une impulsion unitaire,

comme illustré sur la figure IV.8.
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(a) (b)

(c) (d)

Figure IV.8 : Principe pour obtenir la réponse vibratoire du carter a partir du modele

numérique.

La figure IV.9 présente les réponses vibratoires du carter mesurées et simulées co6té radiateur
pour une vitesse moyenne Q=750 Tr/min et pour des amplitudes d’acyclisme A=50 Tr/min,
A=75 Tr/min, A=100 Tr/min et A=125 Tr/min. Les réponses simulées sont représentatives des
réponses mesurées. Le nombre de chocs et I'amplitude de la réponse du carter qui résulte de
chacun d’eux sont similaires. On observe néanmoins, quelques déphasages entre les chocs,
plus particulierement pour une excitation d’amplitude A=50 Tr/min. L'écart entre la valeur
efficace de la réponse vibratoire du carter simulée et celle de la réponse vibratoire du carter

mesurée n'excede pas 4 % (voir tableau IV.1).

Les résultats obtenus pour les quatre autres points confirment que l'utilisation d’une fonction
de transfert mesurée pour simuler la réponse vibratoire du carter de boite est une solution

satisfaisante au vue des résultats obtenus.
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Figure IV.9 : Réponse vibratoire du carter de boite coté radiateur.

Comparaison entre la réponse mesurée (a) et la réponse simulée (b) (=750 Tr/min).
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Acyclisme 50 Tr/min 75 Tr/min 100 Tr/min 125 Tr/min
Mesure 19,4 m.s2 21,6 m.s>? 22,2 m.s> 23,9 m.s?
Simulation 18,9 m.s2 21,4 m.s? 21,5 m.s2 24,5 m.s?
Ecart 2,6 % 0,9 % 3,2 % 2,5%

Tableau IV.1 Valeur efficace de la réponse vibratoire du carter de boite coté radiateur

(Q =750 Tr/min).

IV.4 Critere 5 faces Renault

Le critére 5 faces Mr de Renault est un critere «métier» qui permet d’évaluer le bruit du

graillonnement a partir des réponses vibratoires des 5 points du carter de boite. Les essais

standards pour caractériser le bruit de graillonnement d’'une boite de vitesses consiste a

effectuer une rampe d’acyclisme pour différents régimes moteur. Le critére 5 faces est estimé

a partir de la moyenne des valeurs efficaces correspondant aux 5 réponses vibratoires. Le

niveau des nuisances est exprimé en décibels a partir de la formule suivante :

M _ 201 1 2 ]/J(Ej;icace
= 20t0g| 13,728
i=1 ¥ Ref

(IV.1)

(@)

Y Effcace  €tant la valeur efficace de la vibration du carter au point i

et Yo =1 m/s?

IV.4.1 Résultats expérimentaux

Le critére 5 faces a été évalué pour diverses configurations de fonctionnement de la boite

de vitesses (au point mort ou en rapport engagé) :

Configuration 1 : seul le pignon fou de deuxiéme est conservé,

Configuration 2 : seul le pignon fou de deuxiéme est conservé, mais son inertie est
modifiée, en remplagant la piéce qui supporte le codeur optique, pour se rapprocher de
I'inertie du pignon fou de premiére (inertie deux fois supérieure a celle du pignon fou de

deuxiéme),

Configuration 3 : le rapport de troisieme est engagé (deux pignons fous sont alors

présents dans la boite de vitesses, celui de deuxiéme et celui de quatrieme),

113



- Configuration 4 : le rapport de quatriéme est engagé (deux pignons fous sont présents

dans la boite de vitesses, celui de deuxieme et celui de troisieme).

Ces mesures ont été effectuées pour divers régimes moteur et sous différentes conditions de
lubrification (quantité d’huile variable, a chaud ou a froid), afin d’analyser l'influence sur le
niveau de nuisances émis par la boite de vitesses des parameétres que sont :

- le couple de trainée et le coefficient de restitution (en faisant varier la quantité d’huile et

sa température),
- l'inertie du pignon fou,
- le régime moteur,

- l'amplitude de l'acyclisme.

La figure IV.10 (a) présente les niveaux vibratoires observés sur les 5 faces du carter de boite
de vitesses pour une vitesse moyenne Q=750 Tr/min et une rampe en amplitude d’acylisme de
0 a 150 Tr/min. Les différentes surfaces n‘ont pas la méme contribution a la réponse vibratoire
du carter de boite. Le nez du carter est la partie qui contribue le moins au graillonnement. La

figure met également en évidence l'influence de I'amplitude de I'acyclisme sur le niveau de

nuisances généré par le graillonnement.
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Figure IV.10 : (a) Evolution du critere 5 faces en fonction de I'amplitude de I'acyclisme.
En rouge : Coté radiateur.
: Haut du carter.
En noir : Bas du carter.
En bleu : CoOté tablier.
: Nez du carter.

(b) Evolution de la moyenne 5 faces en fonction de I'amplitude de I'acyclisme.
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La figure IV.11 présente I'évolution de la moyenne 5 faces dans les configurations 1 et 2, pour
des vitesses moyennes de rotation Q=500 Tr/min, Q=750 Tr/min et Q=1000 Tr/min. Les
résultats obtenus mettent en évidence l'influence du régime du moteur, en plus de I'amplitude
de l'acyclisme, sur le bruit de graillonnement. L’analyse de I’évolution du critere 5 faces
permet également de détecter le seuil de graillonnement a partir de la réponse vibratoire du
carter, et non plus a partir de la réponse dynamique du pignon fou. Le seuil de graillonnement
a partir duquel le niveau de nuisances augmente coincide avec le seuil détecté partir des

diagrammes d’impulsions (tableau III.1 et tableau III.2).

Dans la configuration 2, I'inertie du pignon fou est deux fois supérieure a celle du pignon fou
de la configuration 1. Le graillonnement apparait donc systématiquement pour des amplitudes
d’acyclisme deux fois plus faibles. Une fois le seuil dépassé, le critere d’évaluation des

nuisances présente une évolution similaire a la configuration précédente.
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Figure IV.11 : Evolution de la moyenne 5 faces en fonction de I'amplitude de I'acyclisme en

sortie de la génératrice dans les configurations 1 (a) et 2 (b).
En rouge : Q=500 Tr/min.
En bleu : Q=750 Tr/min.
En noir : Q=1000 Tr/min.

La figure IV.12 permet de comparer |I'évolution du critére 5 faces dans les configurations 1
(point mort) et 3 et 4 (rapport engagé). En deca du seuil de graillonnement, le niveau des
nuisances lorsqu’un rapport est engagé est supérieur a celui du point mort, en raison du
sirenement généré par l'erreur de transmission du rapport engagé. Par contre, au-dela du

seuil, I'évolution du critére 5 faces est beaucoup moins brutale, bien que la boite de vitesses
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soit constituée de deux pignons fous. En effet, I'acyclisme est fortement filtré par I'embrayage
et le niveau d’excitation mesurée au niveau du pignon menant est beaucoup plus faible que

celui mesuré au point mort.
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Figure IV.12 : Evolution du niveau de nuisances en fonction de I'amplitude de I'acyclisme en

sortie de la génératrice.

En bleu : Q=750 Tr/min, au point mort.
En rouge : Q=750 Tr/min, rapport de troisieme engagé.

En noir : Q=750 Tr/min, rapport de quatriéme engagé.

Enfin, la figure IV.13 présente les évolutions du critére Renault dans le cas de la configuration
2 pour une vitesse moyenne de rotation Q=750 Tr/min pour différentes conditions de

lubrification de la boite de vitesses.

Cette figure montre l'influence du niveau d’'huile présente dans la boite de vitesses modifiant

ainsi le couple de trainée qui s’applique sur le pignon fou. Plus le niveau d’huile diminue et plus

le bruit de graillonnement augmente.
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Figure IV.13 : Evolution du niveau de nuisances en fonction de I'amplitude de I'acyclisme en
sortie du moteur.
Configuration 2 (=750 Tr/min).
En bleu : Sans huile.
En noir : Quantité d’huile diminuée de moitié.

En rouge : Condition standard de lubrification.

La figure IV.14 présente I'évolution du bruit rayonné mesuré a l'aide d’'un microphone, situé a
50 cm du différentiel de la boite de vitesses (position définie par Renault). Cette mesure n’est
pas représentative de la puissance acoustique rayonnée par la boite de vitesses. Elle permet
néanmoins d’estimer I'ordre de grandeur des pressions acoustiques dans I’'environnement de la
boite de vitesses (plus de 85 dB). L'évolution de la pression acoustique au niveau du point de

mesure est trés similaire a celle du critére 5 faces.

P
Lp(dB)z 20log| — (IV.2)
P
Ref
P : Valeur efficace de la pression mesurée (Pa).

Prer : Valeur de la pression de référence (2.107° Pa).
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Figure IV.14 : Evolution de la pression acoustique au niveau du point de mesure en fonction de
I'amplitude de I'acyclisme en sortie de la génératrice.
En bleu : Q=750 Tr/min, au point mort.
En rouge : Q=750 Tr/min, rapport de troisieme engagé.

En noir : Q=750 Tr/min, rapport de quatrieme engagé.

IV.4.2 Comparaison avec les résultats du modele numérique

Le critere 5 faces ne peut étre évalué a partir du modéle numérique que dans les
configurations 1 et 2 (seul le pignon fou de deuxieme est conservé). En effet, I'instrumentation
de la boite de vitesses ne permet pas actuellement de mesurer les fonctions de transfert entre
les impulsions s’exercant sur les pignons des rapports de troisieme et de quatriéme, et le
montage de la boite de vitesses oblige a intégrer le pignon fou de quatriéme lorsqu’on engage

le rapport de troisieme, et vice-versa.

La figure IV.15 présente le critere 5 faces en régime de fonctionnement stationnaire. La

vitesse moyenne de rotation est de 750 Tr/min et les amplitudes d’acyclisme sont égales a

50 Tr/min, 75 Tr/min, 100 Tr/min et 125 Tr/min.
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Figure IV.15 : Evolution du critére 5 faces en fonction de I'amplitude de I'acyclisme en régime

de fonctionnement stationnaire (config.1).

Comparaison entre la réponse mesurée et la réponse simulée (Q =750 Tr/min).

Le tableau IV.2 montre que l'écart entre le critéere mesuré et le critére simulé est inférieur a
1.5 dB.

Acyclisme 50 Tr/min 75 Tr/min 100 Tr/min 125 Tr/min
Mesure 16,4 dB 18,6 dB 19,5dB 20,9 dB
Simulation 14,9 dB 17,6 dB 18,6 dB 20,6 dB
Ecart 1,5dB 1,0 dB 0,9 dB 0,3 dB

Tableau IV.1 Valeurs du critére 5 faces (Q=750 Tr/min).

IV.4.3 Analyse de l'influence du jeu de battement

La mise en ceuvre du modele numérique permet d’évaluer l'influence des différents
parametres de conception de la boite de vitesses sur le critéere 5 faces. Les mesures
expérimentales ont déja pu mettre en évidence l'influence des parametres tels que l'inertie du

pignon fou, I'amplitude de I'acyclisme, la vitesse de rotation, et le couple de trainée.

Le jeu de battement régit lui aussi la dynamique du pignon fou. Cependant il est difficile de
mettre en ceuvre des études expérimentales pour montrer son influence. Celle-ci a donc été

analysée a partir de I’évaluation numérique du critére 5 faces.
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Les figures IV.16 (a) et (b) présentent I'évolution du critére 5 faces en fonction du jeu de
battement pour une vitesse moyenne de rotation Q =750 Tr/min, et une amplitude de
I'acyclisme A=75 Tr/min et A=125 Tr/min. Dans le premier cas, on observe une augmentation
continue du bruit de graillonnement avec le jeu de battement. Par contre, le second cas
montre qu’il existe une valeur optimale du jeu de battement pour laquelle le bruit de
graillonnement est minimal. En dehors des considérations liées a d’autres probléemes de
conception de la boite de vitesses (écarts de fabrication, dilatation thermiques, etc.),
minimiser le jeu de battement n’est pas systématiquement la meilleure solution pour diminuer
le bruit de graillonnement. Pour certaines amplitudes d’acyclisme, le nombre de chocs peut
augmenter considérablement lorsque le jeu de battement diminue. Le niveau des impulsions
est certes plus faible mais la répétition fréquente des impacts engendre une plus grande

réponse vibratoire du carter.
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Figure IV.16 : Valeurs du critére de la moyenne 5 faces en fonction du jeu de battement dans
le cas d’une excitation stabilisée (=750 Tr/min, config.1).
(a) A=75 Tr/min.
(b) A=125 Tr/min.

IV.5 Conclusion

Le transfert entre les impulsions et la réponse vibratoire du carter de la boite de vitesses
génere des nuisances acoustiques dans une trés large gamme de fréquences (0.5 a 8 kHz). Le
calcul de la fonction de transfert correspondante par la méthode des éléments finis se limitant
aux fréquences inférieures a 3 kHz, cette fonction a été déduite directement des mesures

expérimentales effectuées sur le banc d’acyclisme. La variation des conditions de
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fonctionnement a permis de vérifier qu’elle dépendait peu de la vitesse de rotation moyenne
ou de l'amplitude de I'excitation vibratoire. La fonction de transfert a ensuite été introduite au
sein du modéle numérique pour évaluer le critéere 5 faces défini par Renault et comparer son
évolution avec les mesures expérimentales. Les résultats obtenus dans les deux cas sont
similaires. L’exploitation du modéle numérique permet donc de conduire des études
paramétriques en vue de trouver les paramétres de conception qui minimisent le bruit de
graillonnement. L'analyse de l'influence du jeu de battement a ainsi conduit a des résultats
inattendus. La valeur optimale, permettant de minimiser le bruit de graillonnement, semble

dépendre de I'amplitude de I'acyclisme et certainement du régime du moteur.

121



122



CONCLUSION GENERALE

Dans le cadre de I'amélioration de la prestation acoustique d'un véhicule automobile en

terme de confort pour l'usager, l'objectif de cette étude était de caractériser le bruit de
graillonnement d’une boite de vitesses. Celui-ci résulte des fluctuations de vitesses imposées
par le moteur qui peuvent générer, pour chacun des rapports non engagés, une réponse
dynamique du pignon fou de type vibro-impacts. Les impulsions associées aux chocs successifs
sont alors transmises par voie solidienne jusqu’au carter, puis par voie solidienne ou aérienne

(20%) vers I'habitacle (80%).

Dans un premier temps, nous avons mis en évidence les effets des parametres influant sur le
bruit de graillonnement, a savoir I'amplitude et le contenu fréquentiel de la source excitatrice
associée a l'acyclisme du moteur thermique, le couple de trainée s’exercant sur le pignon fou
et qui résulte principalement du barbotage de celui-ci et de la dissipation dans le palier lisse
supportant le pignon sur l'arbre, les caractéristiques des contacts qui gouvernent les chocs
entre dents et les parametres de conception de la boite de vitesses tels que les inerties des

pignons fous et leur distribution et les jeux entre dents.

A partir de I'hypothése d'impacts de durées courtes et en considérant le découplage de la
dynamique du pignon fou vis-a-vis des autres composants de la boite de vitesses, un modéle
dynamique non linéaire a été développé pour décrire le comportement du pignon fou. La
description des impacts est de type stéréomécanique. L'analyse dimensionnelle montre que la
réponse dynamique du pignon fou ne dépend que de trois nombres sans dimension. Le premier
caractérise le niveau d’excitation. Il correspond au rapport entre la force d’inertie induite par
I'acyclisme et la force de trainée. Les deux autres sont le coefficient de restitution et le rapport
entre le jeu entre dents et I'amplitude de I'excitation. La solution numérique est construite par
morceaux. L'analyse des réponses a permis de prédire les niveaux d’excitation correspondant
au seuil au-dela duquel le phénoméne de graillonnement s’initie. Il apparait que ce seuil est
prématuré dans le cas d'une excitation périodique par rapport au cas d‘une excitation
purement harmonique. La description précise du contenu fréquentiel de l'acyclisme est ainsi
requise. Par ailleurs, notre analyse a permis de montrer la trés grande diversité de
comportements dynamiques susceptibles d’étre observée. La nature des réponses dynamiques
dépend notamment du caractéere aléatoire du coefficient de restitution et du contenu multi-

fréquentiel de I'excitation.
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L'identification des paramétres influents a fait I'objet de deux campagnes expérimentales
importantes, sur une plateforme d’essais du LTDS (Banc LUG) et sur le banc d’acyclisme de
Renault S.A. (Le BACY). Un module spécifique a été développé sur le banc LUG, permettant de
caractériser le coefficient de restitution et la durée des impacts sous conditions de glissement.
L'instrumentation des pignons du rapport de deuxieme d’une boite de vitesses réelle type
Renault-TL4, par des codeurs optiques, a permis de réaliser plusieurs campagnes
expérimentales sur le BACY. Le coefficient de restitution in situ et les différentes contributions
au couple de trainée s'appliquant sur le pignon fou ont été identifiés. La mesure des durées de
choc a permis de conforter la validité du modele stréréomécanique des impacts et
I'introduction d’un coefficient de restitution. Celui-ci ne dépend pas de la masse impactant, ni
de la vitesse de glissement entre les solides. Il s’avére que le coefficient de restitution
correspond a un processus stochastique que I'on peut décrire convenablement par une densité
de probabilité gaussienne. Les lois permettant de décrire ses deux premiers moments en
fonction de la vitesse d'impact ont pu étre établies. Les différentes contributions au couple de
trainée ont été identifiées a partir des mesures de la décélération libre amortie des parties
mobiles dans différentes configurations de la boite de vitesses. Les modéles issus de la
littérature ont pu étre validés et leur mise en ceuvre permet d’identifier le couple de trainée qui
s’applique sur n‘importe quel pignon fou, pour toutes les conditions de fonctionnement (point

mort ou rapport engagé).

La réponse dynamique du pignon fou du rapport de deuxiéme a été mesurée pour des vitesses
moyennes constantes et, soit une rampe en amplitude de l'acyclisme a la sortie de la
génératrice (régime transitoire) ou soit une amplitude stabilisée (régime stationnaire). Le
codeur optique implanté sur le pignon menant permet de connaitre a tout moment I'amplitude
de l'excitation en entrée de boite et le contenu fréquentiel de celle-ci. Ainsi, tous les
parametres nécessaires a la description de la dynamique du pignon fou sont déterminés, a
I’exception du jeu entre dents en fonctionnement. Ce jeu n‘a pu étre mesuré qu’en statique par
le service «métrologie» de Renault. La comparaison des résultats expérimentaux et des
résultats numériques montre que le nombre sans dimension qui décrit le niveau d’excitation
est pertinent, que le seuil de déclenchement du graillonnement est prédit correctement par le
modele numérique, et qu’au-dela de ce seuil, la nature de la réponse dynamique, les niveaux
et I'historique des impulsions sont également prédits correctement, pour la configuration de
point mort, comme lorsqu’un rapport est engagé. Ainsi, la conception d’une boite de vitesses
optimisée en terme de graillonnement conduit, pour chaque couple de roues dentées, a choisir

comme pignon fou celui qui présente le ratio le plus faible entre inertie et couple de trainée. Ce
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couple de trainée dépend de la température, mais également de l'orientation générale de la
boite qui détermine quels sont les pignons partiellement immergés. L'élévation généralisée des
couples de trainée s’appliquant sur les pignons fous n’est cependant pas souhaitable, car elle
augmente les pertes de puissance et diminue le rendement de la boite de vitesses, conduisant

ainsi a une augmentation de la consommation du véhicule et des émissions polluantes.

En simulant les conditions réelles de fonctionnement de la boite de vitesses sur le BACY, le
comportement dynamique du pignon fou est largement dominé par des réponses de type 1T
périodique présentant deux chocs par période de I'acyclisme, un choc entre les flancs actifs et
un choc entre les flancs rétros. Ce constat expérimental résulte des fortes amplitudes de

I'acyclisme vis-a-vis du jeu entre dents observées notamment en motorisation diesel.

Les travaux réalisés ont donné lieu a la création d’un outil logiciel mettant en ceuvre le modéle
dynamique proposé et sa résolution numérique. Cet outil est implanté au service calcul chez
Renault S.A. en vue de capitaliser les connaissances acquises au cours de ce travail de thése.
Il permet d’estimer les couples de trainée, de prédire le comportement dynamique des
différents pignons fous d’une boite de vitesses, de comparer différentes conditions de
fonctionnement (vitesse moyenne, température, excitation) et de confronter différents choix

de conception possibles en avant projet.

Enfin, nous avons analysé le transfert entre la réponse dynamique du pignon fou du rapport de
deuxieme et la réponse vibratoire du carter, mesurée en 5 points choisis par le service
acoustique de Renault comme critére du niveau de réponse vibratoire global. Les mesures
réalisées sur le BACY ont permis d’estimer les réponses impulsionnelles des 5 points a une
impulsion unitaire générée entre les pignons du rapport de deuxiéme. La prise en compte de
ces réponses impulsionnelles mesurées dans le modéle numérique permet de prédire le niveau
du critére 5 faces, défini par Renault pour qualifier le comportement en graillonnement d’une
boite de vitesses. La confrontation des essais réalisés et des calculs montrent que les niveaux
de nuisance simulé et mesuré sont équivalents. L’utilisation d’une réponse impulsionnelle
mesurée est donc une méthode satisfaisante pour obtenir la réponse vibratoire du carter de
boite engendrée par un train d'impulsions. L'outil numérique développé étant représentatif et
prédictif, une étude paramétrique a montré que, pour une excitation donnée, il existait une

valeur optimale du jeu de battement minimisant le bruit de graillonnement.

Pour permettre de qualifier le comportement en graillonnement de I'ensemble des pignons fous
de la boite de vitesses TL4, une perspective a ce travail consiste a mettre en ceuvre une

démarche expérimentale pour identifier les réponses des 5 points du carter aux impulsions
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générées sur chaque couple de pignons, et ceci pour toutes les configurations de rapport
engagé. Il s'agirait en particulier de vérifier que les sources associées aux différents pignons
fous sont non corrélées. Des études paramétriques permettraient enfin d’obtenir I'architecture

interne optimale de la boite de vitesses TL4 pour la prestation acoustique en graillonnement.

Dans le cadre de I'étude des conséquences d'une modification de la géométrie du carter ou du
développement d’une nouvelle boite de vitesses, il convient d’envisager |‘'obtention des
fonctions de transfert entre la réponse dynamique des pignons fous et le carter a partir
d’approches numériques. Le graillonnement étant un phénoméne large bande (0.5-8 kHz),
I'utilisation de méthodes numériques type SEA ou de méthodes hybrides dédiées aux hautes

fréquences constituent une autre perspective pour compléter le travail réalisé.
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RESUME

L'objectif de cette étude est de caractériser le bruit de graillonnement des boites de vitesses
automobiles, qui résulte des chocs entre les pignons au niveau des rapports non engagés, sous
I'effet des fluctuations de vitesses imposées par le moteur. Outre les parameétres de conception
de la boite de vitesses et les conditions de fonctionnement, les paramétres qui gouvernent la
réponse dynamique des pignons fous sont les couples de trainée et les caractéristiques des
contacts qui gouvernent les chocs entre dents.

Un modéle numérique non linéaire a été élaboré pour caractériser la réponse dynamique d’un
pignon fou. Il permet d’identifier le seuil d’excitation au-dela duquel le phénomeéne de
graillonnement apparait et de qualifier la trés grande diversité de comportements dynamiques
susceptibles d’étre observés, en fonction du niveau d’excitation adimensionnée, du jeu de
denture et du coefficient de restitution des chocs entre dents.

Les parametres inconnus ont été identifiés expérimentalement, grace a I'exploitation d’un banc
d’acyclisme et I'implémentation de codeurs optiques sur les pignons menant et fou. Des essais
en réponse libre amortie ont permis de discriminer les différentes sources de dissipation
(roulements, palier du pignon fou, barbotage, etc.) et de valider les modéles permettant
d’identifier le couple de trainée s’exergant sur chaque pignon fou. D’autres essais en régime de
fonctionnement stationnaire ont permis de décrire le coefficient de restitution des chocs entre
les pignons, sa dispersion et sa variation avec la vitesse d'impact.

Les mesures effectuées sous une excitation maitrisée ont permis de caractériser le
comportement dynamique du pignon fou et de valider les hypothéses retenues et les résultats
numériques obtenus par le modéle non linéaire, recalé a partir des parametres préalablement
identifiés.

Enfin, I'analyse du transfert entre les impulsions générées au niveau des pignons et la réponse
vibratoire du carter a permis d’évaluer expérimentalement et numériquement le critére qui
qualifie le bruit de graillonnement rayonné par la boite de vitesses. La mise en ceuvre du
modele numérique permet d’analyser I'influence des paramétres de conception de la boite de
vitesses et de proposer des solutions qui minimisent le graillonnement, pour I'ensemble des
rapports de la boite et des conditions de fonctionnement.

ABSTRACT

The aim of this work is to characterize the rattle noise of automotive gearboxes, resulting from
impacts between toothed wheels of unselected gear ratios. Dynamic response of idle gears
firstly depends on design parameters and engine operating conditions. The unknown
parameters are the drag torque acting on the idle gear and characteristics of impacts between
teeth.

A non linear dynamic model has been developed in order to identify dynamic response of idle
gears. It allows identification of excitation threshold beyond which rattle noise rises, and
describes the wide variety of dynamic behaviors that are likely to appear, depending on the
dimensionless excitation amplitude, the clearance between gears and the restitution coefficient
of impacts between teeth.

The unknown parameters have been identified experimentally through implementation of
optical encoders in the gearbox and the operation of a specific acyclism test bench. Analysis of
the free damped response of the gearbox allowed discrimination of the different dissipation
sources (bearings, connection between idle gear and shaft, churning, etc.). Models proposed to
identify the drag torque have been validated. Further tests under stationary operating
conditions allowed measurement of the restitution coefficient of impacts and its velocity
dependent probability density function.

Experiments under controlled excitation were used to characterize the dynamic behavior of the
idle gear and validate the assumptions and the numerical results obtained from the non linear
dynamic model, fitted with the parameters previously identified.

Finally, the transfer between the impulses generated at the gears and the housing vibration
has been investigated to evaluate experimentally and numerically the criterion used to
describe the rattle noise radiated from the gearbox. The implementation of the model allows
analysis of the influence of the gearbox design parameters and solutions that minimize rattle
noise can be proposed for all gear ratios and operating conditions of the gearbox.
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