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Résumé

Résumé

Cette étude vise a mettre en ceuvre l'optimisation multi-objectif d'une transmission par
engrenage afin de minimiser les pertes de puissance, I'excitation vibratoire générée par
I'engrénement et la réponse vibro-acoustique via une approche multi-échelle qui s'étend du
contact de I’engrénement a la transmission compléte. Tous ces indicateurs sont étroitement liés
a la définition de la macro et micro géométrie de I’engrenage. L'optimisation est réalisée a l'aide
d'un algorithme génétique, & savoir le Non-dominated Sorting Genetic Il (NSGA-II). Les
variables de décision choisies sont I'angle de pression normal et I'angle d'hélice, en tant que
caractéristiques macro-géométriques de l'engrenage, et/ou la profondeur et la longueur
adimensionnée impactée par la correction au sommet des roues, en tant que caractéristiques
micro-géométriques de I'engrenage. Des contraintes sont imposées afin de ne pas dépasser une
contrainte de flexion maximale en pied de dent et une pression maximale de contact pendant
I’engrénement, de garantir un rapport de conduite total suffisant et d'éviter les interférences.

Dans ce but, une premiére approche se concentre sur I’engrenage. Les variables de décision
sont optimisées afin de minimiser a la fois la valeur efficace des fluctuations de l'erreur de
transmission et les pertes par frottement a la denture. Une deuxieme approche vise a considérer
la transmission complete qui prend en compte différentes sources de perte. Les mémes variables
de décision sont optimisées afin de maximiser I'efficacité du réducteur et de réduire la puissance
acoustique équivalente rayonnée par son carter. Une comparaison est faite entre ces deux
approches pour démontrer I'intérét de se focaliser sur I’ensemble de la transmission de
puissance. Au final, une optimisation & 3 objectifs en utilisant I’algorithme génétique NSGA-II
est réalisée. On s’intéresse a 1’optimisation des variables macro et micro-géométriques
minimisant la valeur efficace de I’erreur de transmission, la puissance acoustique équivalente
rayonnée par le carter et les pertes de puissance totales.
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Abstract

Abstract

This study aims to implement multi-objective optimization of a gear unit in order to minimize
the power loss, the vibrational excitation generated by the meshing and the vibro-acoustic
response via a multi-scale approach that extends from gear mesh to the complete transmission.
All these indicators are closely linked to the macro and micro-geometry definition of the gear
pair. The optimization is carried out using a genetic algorithm, namely the Non-Dominated
Sorting Genetic Algorithm II (NSGA-II). The design variables chosen for the problem are the
pressure angle and the helix angle, as macro-geometry characteristics of the gear, and/or the
length and the amount of tooth profile modifications, as micro-geometry characteristics of the
gear. Constraints are imposed in order to not exceed a maximum bending stress at the tooth root
of the gear and a maximum tooth contact pressure during meshing, to reach a minimum total
contact ratio and to avoid interferences.

To this end, a first approach focuses on the gear pair. Gear design parameters are optimized in
order to minimize both the RMS value of transmission error fluctuation and tooth friction power
loss. A second approach aims to consider the complete gear unit. The same gear design
parameters are optimized in order to maximize the gear unit efficiency and to reduce the
equivalent vibro-acoustic power radiated by its housing. A comparison is made between these
two approaches to demonstrate the interest of focusing on the entire power transmission. A
three-objective optimization using NSGA-11 is performed. We are interested in the optimization
of the macro and micro-geometric variables minimizing the RMS value of transmission error
fluctuation, equivalent vibro-acoustic power radiated by the housing and the total power losses.
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Nomenclature

Nomenclature
a,, Entraxe de fonctionnement (mm)
a Paramétre de Newmark
ay Demi-largeur du contact hertzien (mm)
b Largeur de denture (mm)
b, Parametre de Newmark
Ci Capacité calorifique massique (Jkg™ 1K™
Co Vitesse du son dans ’air (ms™1)
dm Diametre moyen du roulement (mm)
d,(i) Distance d’encombrement
e(M;;) Ecart normal total (um)
e;(M;;) Ecart sur le pignon au point M;; (um)
ey (M;;) Ecart sur la roue au point M;; (um)
fe Fréquence d’engrénement (Hz)
f. Fréquence critique (Hz)
firs for Fréquences des deux roues dentées (Hz)
fi (%) Fonctions objectifs de I’optimisation
fot Erreur de pas individuel (um)
fok Erreur de pas cumulé (um)
fo Coefficient de pertes hydrauliques
fi Constante qui dépend du type de roulement
g Accélération gravitationnelle (ms™2)
gi(x) Contraintes d’inégalité de 1’optimisation
h Hauteur de 1’huile (mm)
h. Epaisseur du carter (mm)
h, Epaisseur de la plaque (mm)
h;(x) Contraintes d’égalité de 1’optimisation
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Coefficient d’échange convectif
Raideur élémentaire

Raideur d’engrénement par unité de longueur

Distance entre le point de contact et la ligne médiane de la

dent

Conductivité équivalente de deux matériaux assemblés

Conductivité thermique de I’huile

Nombre maximum de fonctions objectifs
Module normal de denture

Nombre maximum de variables de décision
Normale unitaire sortante du pignon

Périmetre de la paroi

Vecteur des degrés de liberté du pignon et de la roue
Fonction des parameétres géométriques de la dent
Rapport de transmission

Rang de dominance

Rayon extérieur de la roue dentée

Rayon intérieur de la roue dentée

Rayon des éléments roulants

Epaisseur curviligne de téte

Période d’engrénement

Degré de liberté de traction compression du noeud k
Degré de liberté de torsion du nceud k
Coefficient de saillie

Coefficient de creux

Vecteur de variables de décision

Composants du vecteur de variables de décision
Composantes de la population enfants

Couple moteur

© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés

(Wm™2 K™}
(Nm™1)

(N/m/pm )

(Wm™tK™1)

(Wm™tK™1)

(mm)

(mm)

(mm)
(mm)
(mm)
(mm)
(s)

(mm)

(mm)

(N m)



Nomenclature

Fe(t)

Fl(t! X, 6e(M))

F,(t, 91,2)
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Couple adimensionnel

Coefficient de frottement

Matrice amortissement

Individus enfants

Vecteur dans I’espace des fonctions objectifs
Profondeur de la correction de profil
Profondeur de la correction adimensionnée
Module de Young

Ecart normal maximal

Erreur de transmission sans charge
Puissance acoustique rayonnée équivalente
Erreur de transmission

Force appliquée sur la dent

Effort normal

Vecteur des forces extérieurs

Vecteur d’excitation variant dans le temps

Excitations introduisant ’effet des écarts

Excitations introduisant la cinématique perturbée par les

écarts

Nombre de Froude

Vecteur dans ’espace des fonctions objectifs
Nombre de Grashoft

Hauteur des dents

Fonction d’influence

Moment polaire

Matrice de raideur

Facteur d’application

Facteur dynamique interne

Facteur de distribution longitudinale de la charge

© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés

(Hm)

(Pa)
(um)
(um)
(W)
(um)
(N)
(N)

(mm)
(ms N1
(kg m?)
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Nomenclature

MO
[M]
N
Nu

Ny

04, 0,
Pba

P denture

erottement

Qévacué

Qroulement

Qo
Q1
Qjoint
Qbarbotage

Qtotal

Ry
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Facteur de distribution transversale de la charge

Longueur de correction de profil

Puissance acoustique rayonnée équivalente

Point de contact potentiel (centre de la cellule ij ligne de

contact i et segment ;)

Probléme multi-objectifs

Matrice masse globale

Vitesse de rotation

Nombre de Nusselt

Taille de population

Centre du pignon et de la roue
Pas de base apparent

Puissance a 1’engrénement
Population des parents a la génération t
Nombre de Prandtl

Force équivalente appliquée au roulement
Probabilité de croisement
Probabilité de mutation

Pression admissible du matériau
Rayon primitif

Pertes par frottement a la denture
Flux de chaleur

Pertes aux roulements

Perte indépendante de la charge
Perte dépendante de la charge
Pertes aux joints

Pertes par barbotage

Pertes totales

Rayon de base
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(mm)

(dB)

(tr min~1)

(mm)

(W)

(N)

(MPa)
(mm)
(W)
(W)
(W)
(W)
(W)
(W)
(W)
(W)

(mm)



Nomenclature

S(M;j)

Scarter
Syv (7, )
Srr(w)
Sm
Smf
Sma

TCCLTL'ET

Tair

Rayon primitif

Nombre de Reynolds

Nombre de Reynolds critique

Résistance thermique

Epaisseur de la dent dans la section critique

Vecteur de structure représentant la geométrie de
I’engrenage

Surface d’échange du carter

Densité spectrale de puissance de la vitesse normale
densité spectrale unilatérale de la force de denture
Surface immergée dans 1’huile

Surface mouillée des flancs

Surface mouillée de la denture

Température de paroi du carter

Température de 1’air-environnant

Température de masse

Température éclair pour la zone d’engrénement

Température moyenne de l’arbre entre sa base et son
extrémité

Axe suivant I’entraxe

Coefficient globale d’échange

Vitesse de glissement

Vitesse caractéristique

Axe perpendiculaire & U

Vitesse de roulement moyenne du pignon

Moyenne spatiale de la vitesse quadratique de I’enveloppe
Individus de la population

Axe suivant la direction de la ligne d’action

Facteur de forme

Facteur de concentration de contraintes
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€p

Nailette

P1, P2

Peq
Po
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Facteur d’inclinaison
Facteur d’épaisseur de jante

Facteur de profondeur de dent

Axe suivant la direction de I’axe des roues

Nombre de dents

Angle normal de pression
Angle de base

Angle d’hélice de base

Coefficient de dilatation volumique de 1’huile

Parameétre homogeéne a une accélération
Déformee de flexion de dent
Déformée de fondation

Déformée de contact

Ecart relatif au point M;;

Déviation normale au point M;;
Emissivité du matériau

Rapport de conduite total

Rapport de conduite transversal
Rapport de recouvrement

Coefficient d’efficacité

Degré de liberté de torsion du nceud k
Angle de contact des eléments roulants
Angle d’immersion

Viscosité dynamique de 1’air
Coefficient de Poisson

Rayons de courbure

Masse volumique de 1’huile

Rayon de courbure équivalent

Densité de 1’air
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)
)
)

(ms™?)
(um)
(um)
(um)
(um)

(1m)

(rad)
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(Pa.s)
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(kg m~3)
(mm)
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Nomenclature

Orad(W) Facteur de rayonnement
Oadm Contrainte maximale en pieds de dents (MPa)
o Constante de Stefan-Boltzmann (Wm™2K™%)
v Viscosité cinématique du lubrifiant (mm? s™1)
Qi Ui Degrés de liberté de flexion du nceud k (rad)
Vg Degré de liberté de torsion du nceud k (mm)
. rN(J(l)Jrglsbre sans dimension dépendant de la géométrie des
X Effusivité thermique (Nm™ts~1/2K1)
W, Pulsation d’engrénement (rad s71)
r Longueur de correction adimensionnée
A(M;;) Ecrasement normal au point M;; (um)
AT Différence de température (K)
At Pas de temps (s)
. (w) Puissance acoustique rayonnée par le carter (W)
I, Puissance acoustique de référence (W)
1) Diameétre de I’arbre (mm)
04,0, Vitesses de rotation du pignon et de la roue (rad s™1)
0] Vitesse de rotation (rads™1)
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« Un oisean assis sur un arbre n’a jamais peur que la branche casse. Sa confiance n'est pas dans la branche mais

dans ses ailes »
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Introduction générale

A I’heure ou ’impact environnemental de I’activité humaine est de plus en plus un sujet de
société, les études visant a rendre les systtmes moins polluants se généralisent dans de
nombreux secteurs, comme par exemple le domaine de I’énergie ou encore celui des transports
(qu’ils soient individuels, collectifs ou marchands), se multiplient.

Un exemple peut étre pris dans le secteur aéronautique ou un effort de R&D important est mené
pour améliorer les performances des moteurs d’aéronefs. Les facteurs sur lesquels on peut agir
sont physiquement déterminés. On peut citer par exemple la masse, 1’efficacité aérodynamique
ou encore l’efficacit¢ des systémes propulsifs. En ce qui concerne ce dernier point, des
nouvelles architectures de moteurs sont examinées qui conditionnent a leur tour des
modifications au niveau de la transmission mécanique et donc des réducteurs a engrenages. On
peut également souligner que les systémes d’entrainement des accessoires, dont la fonction est
de dériver mécaniquement une partie de la puissance propulsive et d’entrainer les accessoires
nécessaires au fonctionnement de 1’avion et du moteur, représentent aussi des modules trés
influents sur la performance globale du systéme. Ils sont donc le sujet de plusieurs études visant
a optimiser leur conception et leur intégration au sein du moteur. Des gains significatifs sont
possibles au niveau de la chaine de transmission elle-méme, mais aussi au niveau du systeme
propulsif en modifiant 1’architecture globale du produit.

Cet exemple met clairement en avant le role primordial des transmissions mécaniques par
engrenages dans les développements envisagés autour de nouvelles motorisations. Pour
transformer la puissance donnée par la vitesse du moteur, le réducteur de vitesse devra donc
avoir un rapport de réduction plus élevé que ce qui se pratique couramment aujourd’hui,
entrainant un travail d’optimisation de son architecture et de sa masse. Il est toutefois important
de souligner que le travail d’optimisation ne peut pas se limiter au seul aspect du rendement.
Ce type de transmission introduit également des sources d’excitation a fréquence élevée se
rapprochant de la zone de sensibilité maximale de I’oreille humaine ; il faut donc veiller a gérer
cette nouvelle nuisance en termes de NVH (Noise Vibration and Harshness). Cela doit passer
par une tres grande maitrise des comportements dynamiques sous charge du carter, des paliers
et des engrenages du réducteur. Bien entendu, ces travaux d’optimisation ne doivent pas se faire
au détriment de la fiabilité des composants utilisés.

Ces différents ¢éléments font ressortir 1’intérét pour les concepteurs de transmissions
mécaniques a engrenages de disposer de méthodes d’optimisation multicritéres permettant de :

e Minimiser les pertes de puissance,
e Minimiser les surcharges sur les dentures, les pressions de contact et les contraintes en
pied de dent,
e Maitriser 1’évacuation des calories sur une transmission a fort ratio puissance transmise
/ masse,
e Minimiser les excitations vibratoires générées par I’engrénement et la réponse vibro-
acoustique associée.
Tous ces indicateurs sont étroitement liés a la définition macro et micro-géométriques des
dentures. Si des travaux ont déja été menes pour optimiser une denture vis-a-vis d’un de ces
criteres (des études sur I’optimisation du rendement ou encore sur I’optimisation des excitations
dynamiques), les analyses qui associent des contraintes d’ordre mécanique, acoustique et
thermique sont quant a elles moins nombreuses. C’est dans ce contexte que I’institut Carnot
Ingénierie@Lyon a décidé de lancer un projet inter-laboratoires dénommé Gear@Lyon. Le
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Introduction générale

travail de doctorat qui a été mené dans le cadre de ce projet cherche a investiguer une
optimisation multi-criteres combinant des fonctions objectifs associées a des criteres
d’efficacité énergétique, de source d’excitation et de réponse vibro-acoustique, et a traiter
différents cas. Le présent manuscrit est composé de plusieurs parties :

La premiere partie est consacrée a une étude bibliographique sur les transmissions de puissance
par engrenages et les probléemes associes a leur fonctionnement. Les différentes méthodes
d’optimisation et leurs fonctionnements sont présentées. L’optimisation des transmissions par
engrenages est plus particulierement analysée, afin de déterminer les fonctions objectifs
classiqguement étudiées, les variables de décision et les contraintes a respecter.

Le deuxiéme chapitre présente le systéme d’étude retenu dans le cadre de ce travail et propose
les différents types de modélisation utilisés (dynamique et thermique) pour simuler le
fonctionnement de la transmission de puissance a différentes échelles, tout en présentant les
fonctions objectifs associées. Ce chapitre propose deux approches différentes : une approche
locale qui se focalise essentiellement au niveau de la denture et une approche globale intégrant
I’ensemble de la transmission.

Le troisiéme chapitre expose les paramétres de la méthode d’optimisation utilisée. Cette partie
cherche a présenter les variables d’optimisation (micro et macro-géométriques) avec leur
domaine de définition, les contraintes a respecter durant 1I’optimisation et le fonctionnement de
la méthode retenue (méthode méta-heuristique). Au final, le choix des paramétres de
I’optimisation choisis et la validation de cette méthode par des cas tests permettent de valider
la démarche numérique retenue.

Le dernier chapitre présente les résultats obtenus grace a I’optimisation multi-objectifs. Une
partie de I’analyse se concentre sur les différences entre optimiser la denture seule ou considérer
la transmission compléte. Une autre partie met en évidence le traitement des variables de
décision : optimiser les variables macro puis micro-géométriques est-il équivalent a optimiser
les variables macro et micro-geométriques en méme temps ? Pour finir, les résultats de
I’optimisation avec 3 fonctions objectifs en utilisant 1’algorithme NSGA-11 sont présentées.
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Chapitre I : Etude bibliographique

I.1 Introduction

Les engrenages font partie des mécanismes principaux et des organes de transmission les plus
répandus. lls constituent une solution économique pour transmettre un effort et un mouvement
de rotation. lls répondent aux contraintes de rendement, de précision, ou encore aux exigences
de puissance massique imposées dans les architectures mécaniques modernes. En fonction des
applications visées et des exigences associées, les engrenages peuvent étre d'une grande
diversité (engrenages cylindriques a dentures droites ou hélicoidales, coniques ou spiro-
coniques, roue et vis sans fin, etc.) en fonction de la situation relative des axes d’entrée et de
sortie (axes paralleles, perpendiculaires, orthogonaux, coaxiaux, etc.).

Les prestations telles que les pertes de puissance, a ’origine de la consommation énergétique
et des émissions polluantes d’un véhicule, et les performances NVH (Noise, Vibration,
Harshness) tout au long du cycle de vie constituent des points de plus en plus importants du
cahier des charges des transmissions par engrenages. Au niveau des pertes de puissance dans
ces mécanismes, on cherche a les réduire en étudiant précisément les sources de dissipation et
leurs conséquences au niveau thermique. Il est toutefois important de souligner que la tenue en
service et le rendement ne sont pas les seuls critéres importants du cahier des charges. Les
transmissions par engrenages sont a 1’origine de sources d’excitation internes générée par le
processus d’engrénement a fréquence ¢élevée se situant dans la bande de fréquence ou I’oreille
humaine est sensible. 1l faut donc veiller a gérer cette nuisance en réduisant son processus de
génération et en contrdlant les mécanismes de transfert entre ces sources, la réponse vibratoire
du carter et le bruit rayonné.

Ce chapitre présente d’abord de fagon générale les probléemes générés par 1’utilisation des
transmissions de puissance par engrenages. Ensuite, il expose une approche générale pour
mener une optimisation multi-objectifs, les différentes méthodes d’optimisation et leurs
principes de fonctionnement, afin de mettre en avant les méthodes les plus utilisées. La partie
suivante se focalise sur I’optimisation des transmissions par engrenages pour souligner les
fonctions objectifs étudiées, les variables de décision utilisées et les contraintes prises en
compte. A la suite de cet état de 1’art, le dernier paragraphe met en avant des questions qui
restent en suspens et souligne les pistes de travail qui seront investiguées dans le reste du
manuscrit.

1.2 Erreur de transmission

1.2.1 Définition de Perreur de transmission

La macro-géométrie des dentures d’engrenages cylindriques a axes paralleles peut éEtre
entiérement décrite a partir d’un ensemble de paramétres présenté dans le Tableau I. 1.
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Chapitre I : Etude bibliographique

Pignon Roue
Nombre de dents Z, Z,
Module normal (mm) m
Largeur de denture (mm) b
Angle de pression normal (°) ag
Angle d’hélice (°) B
Sens d’hélice Droite/gauche Gauche/droite
Coefficient de déport X4 Xy
Coefficient de saillie Xa1 Xa2
Coefficient de creux Xf1 Xf2
Entraxe (mm) a,,

Tableau I. 1 : caractéristiques macro-géométriques des dentures d’engrenage cylindrique

Le profil en développante de cercle des engrenages cylindriques permet en théorie d’assurer un
rapport de transmission (r;) constant :

6.(t) _ 7, -1

Vt, 1, = = -
"T o0 7

0., 6, sont les positions angulaires de deux roues dentées et Z;, Z, sont leur nombre de dents
respectif. Ce rapport de transmission ideéal est observé quand 1’engrenage est géométriquement
et parfaitement positionné et infiniment rigide. Mais, un engrenage réel ne vérifie pas ces
conditions quand on tient compte des déformations élastiques des dents et des écarts de montage
et de fabrication.

Le concept d'erreur de transmission a été introduit pour la premiére fois par Harris en 1958 [1].
L'erreur de transmission (ET) ([2],[3]) peut étre décrite comme la différence entre la position
réelle de la roue menée et la position théorique qu’elle occuperait si 1’engrenage était
géométriquement parfait et infiniment rigide (voir Figure I. 1). Elle peut étre décrite sous la
forme d'une rotation angulaire.

0 -2

ET(6)) = 6, ——

Tt
Elle peut également étre décrite sous la forme d'un déplacement linéaire correspondant au
rapprochement des dentures exprimé le long de la ligne d’action.
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Rotation théorique de
I’engrenage

I Z;
T Bpigmm
Zy

Brnue

Bp!gumt Erreur de transmission

Roue

Figure I. 1 : Définition de I’erreur de transmission reproduit de [4]

L’erreur de transmission a fait I'objet d'un travail théorique, numérique et expérimental intensif.
Elle présente des fluctuations périodiques. En I’absence de défauts d’excentricité et d’erreurs
de pas, la fréquence de ces fluctuations correspond a la fréquence d’engrénement, c’est a dire a
la fréquence de passage des dents dans la zone de contact. Pour un engrenage compose de deux
roues dentées 1 et 2 et tournant aux fréquences f;, et f,, respectivement, la fréquence
d’engrénement f, est égale a:

fe = Z1 fir = Z3 for I-3

Le spectre décrivant les fluctuations de ’erreur de transmission est constitué de raies dont les
fréquences correspondent a la fréquence d’engrénement et ses harmoniques (voir Figure 1. 2).

Amplitude Fréquence
A d’engrénement

i

Harmoniaue 2

/ Harmonique 2
/

3Fengr

>

Fengr 2F Fréquence (Hz)

engr
Figure I. 2 : Spectre de lI’erreur de transmission

Suivant les conditions de fonctionnement, on distingue différents types d’erreurs de
transmission : erreur de transmission cinematique, statique ou dynamique.
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e Erreur cinématique

Cette erreur correspond a un couple moteur tout juste suffisant pour assurer le contact entre les
dents de I’engrenage, sans induire de déformations élastiques. Elle est causée par les écarts
micro-géométriques entre les profils réels et théoriques des dentures et les écarts de montage.

e Erreur statique de transmission

L’erreur statique de transmission correspond a I’erreur de transmission sous ’effet de couple
de charge. Elle prend en compte les déformations locales de contact et les déformations de
dentures qui fluctuent en fonction des positions angulaires des roues dentées et du nombre
instantané de paires de dents en prise en négligeant les effets dynamiques. Un exemple d’erreur
statique de transmission d’un engrenage a denture hélicoidale sans corrections est illustré sur la
Figure 1. 3.

rotational angle &/°

Figure I. 3 : Erreur de transmission d'un engrenage [5]
e Erreur dynamique de transmission

L'erreur dynamique de transmission correspond a I’erreur de transmission sous 1’effet du couple
de charge pour des vitesses de rotation importantes. Ses fluctuations sont considérées comme
un indicateur du comportement vibratoire de I’engrenage.

L’erreur de transmission (statique ou dynamique) est un paramétre important lors de la
conception des engrenages. Un grand nombre de travaux dans la littérature cherchent a
minimiser les variations de I’ET, plus particuliérement ’amplitude créte a créte de I’ET
([6].[71.,[8]), ou bien la valeur efficace des fluctuations de I’ET. Dans la suite, le critere qu’on
cherche a optimiser est la valeur efficace des fluctuations de I’erreur de transmission.

1.2.2 Sources de P’erreur de transmission
Déformations élastiques des dentures

On observe des déformations élastiques des dentures sous ’application des efforts transmis.
Ces déformations sont de nature linéaire (flexion des dents) et non linéaire (présence de contacts
étroits entre dentures). Elles sont caractérisées par un rapprochement le long de la ligne
d’action. Il ressort clairement que, lorsque les engrenages tournent, le nombre de paires de dents
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Chapitre I : Etude bibliographique

en contact et les zones de contact évoluent, et par conséquent, I’amplitude des déformations
varie avec la rotation.

Défauts de fabrication

Des erreurs se produisent lors de la fabrication et des processus d'assemblage. Couramment, les
méthodes de fabrication démarrent par une phase d’usinage, suivie par une phase de traitement
thermique pour transmettre aux dentures une résistance suffisante aux phénomeénes de fatigue
de surface [9]. Enfin, I’engrenage fait 1’objet d’une finition. Chacune de ces phases est une
source qui peut introduire des erreurs géometriques pour la denture.

Les erreurs sont classées en plusieurs types :
e Erreur de profil

L’erreur de profil représente 1’écart entre le profil théorique de la denture et le profil réel.
e Erreur de distorsion

L’erreur de distorsion correspond a une erreur d’inclinaison de I’hélice dans la direction
longitudinale.

e Erreur de division ou erreurs de pas

L’erreur de division désigne le fait que le pas considéré (pas circulaire, apparent ou réel) entre
les dents n’est pas constant d’une dent a I’autre. On distingue I’erreur de pas individuelle (fy)

de l’erreur de pas cumulée (fi,;) qui est la somme de toutes les erreurs de pas individuelles (voir
Figure I. 4).

----- théorique
— effectit

Figure I. 4 : Erreurs de pas, tirées de la norme ISO 1328-1 [10]
e Erreur de montage

Les erreurs de montage sont dues a I’assemblage imparfait des éléments d’engrenages, arbres
et paliers et comprennent essentiellement les défauts d’alignement et les défauts d’excentricité
(qui se produisent quand 1’axe de rotation n’est pas confondu avec 1’axe de révolution des
mobiles).
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Une denture présentant des défauts importants génére une erreur de transmission présentant une
fluctuation associée aux harmoniques de la fréquence d'engrénement, a des composantes basses
fréquences et a des raies latérales comme montré sur la Figure 1. 5.

Excentricilés et Fluctuation de la raideur d'engrénement
erreyrs de division Défauts de profil et distorsion

Erreurs de parallélisme

‘ Erreurs dent 2 dent aléatoires ‘ |
|

l/_/%

! |
Ry /L 1l
f,,f2 // f lr 2f, (]

e
fréquence de rotation fréquence d'engrénement
des arbres

Figure I. 5 : Exemple de spectre d'erreur de transmission [11]

Correction des dentures

Les engrenages se déforment sous 1’application du couple moteur. Ces déformations peuvent
générer des interférences, des effets néfastes en termes d'usure, de durée de vie et de bruit
([12],[13]). Pour éviter ces problemes majeurs, des modifications de la micro-géométrie des
engrenages sont adoptées correspondant a I'enlevement de quelques dizaines micromeétres de
matiere. Ces corrections de dentures sont introduites pour augmenter 1’efficacité et la durabilité
de I’engrenage, pour éliminer les contacts prématurés a I'engagement dus aux déformations de
la denture [14] et pour minimiser les fluctuations de I’ET pour une plage de couple de
fonctionnement donneée [13]. Plusieurs techniques de correction sont décrites dans la littérature
([15], [16]). Les modifications de la micro-géométrie comprennent des corrections de profil
définies par la longueur et la profondeur de correction et des modifications du flanc (bombé).
La Figure I. 6 montre quelques types de correction [17] les plus utilisés (correction en téte et
en pied de dents, bombé). La Figure 1. 7 montre des corrections longitudinales [18].

Différents auteurs, comme Tesfahunegn [19], Velex [20] ou encore Kissling [21], ont étudié les
effets de la correction de la forme des dents sur I'erreur de transmission. Frazer [22] a utilisé un
programme d’analyse par ¢éléments finis et un programme d'analyse du contact des dents en 3D
pour trouver la micro-géométrie convenable des engrenages permettant de minimiser I'erreur
de transmission, pour un couple de fonctionnement donné.

29

Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2021LYSEI079/these.pdf
© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre I : Etude bibliographique

Figure I. 7 : Correction du flanc ; c :dépouille
d’extrémité, d :angle d’hélice, e :bombé

. . i . symétrique [24]
Figure I. 6 : Correction de profil; a :correction en

téte et au pied de dents, b :angle des flancs,
c :profil bombé [23]

I.3 Réponse dynamique et vibro-acoustique

Le bruit est un critere d'optimisation essentiel puisque la qualité percue d'une machine ou d'une
transmission dépend fortement de celui-ci [25]. Afin d'assurer un fonctionnement silencieux,
régulier et sr d'un systéme de transmission par engrenages, il est nécessaire de comprendre les
mécanismes de génération de la réponse dynamique et du rayonnement sonore du réducteur. Le
bruit d’'une transmission par engrenages fermée a pour principale origine le rayonnement
acoustique de son enveloppe extérieure correspondant au carter. En I’absence de pertes de
contact entre les dentures, celui-ci vibre sous I’action des excitations ci-dessous :

e les projections d’huile,

¢ le champ acoustique interne au carter généré par les vibrations des corps de roue ou les
mécanismes d’aspiration-refoulement de fluide (mélange air-huile) dans la zone
d’engrénement (mécanisme de "fluid pumping"),

o les efforts extérieurs communiqués a la transmission par ses points de fixation sur la
structure d’accueil,

o les efforts dynamiques internes qui résultent des interactions entre les éléments de la
transmission et de I’erreur de transmission.

On considere genéralement que le rayonnement acoustique résulte principalement du bruit de
sirénement associ¢ a cette derniere source d’excitation : le processus d’engréenement génere des
efforts dynamiques de denture, qui s’ajoutent a la charge statique. Ces efforts dynamiques sont
transmis par voie solidienne, via les corps des roues dentées, les lignes d’arbres et les
roulements, jusqu’au carter.

Le chemin de transfert des vibrations et du bruit dans un systeme d'engrenages est illustré sur
la Figure 1. 8.
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v S I:> engrenage, arbres, roulements, |:> Réponse vibratoire
¢ W carter du carter
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Bruit rayonné ‘

Figure I. 8 : Parcours de transfert de des vibrations et de bruit dans un systéme d’engrenage

La plupart des études visant a résoudre un probléme de bruit des systémes de transmission par
engrenages consistent a contréler les sources d'excitation ([26], [27], [3], [28], [29],[30], [31])
ou bien a minimiser les mécanismes de transfert entre les efforts dynamiques de denture et la
réponse vibro-acoustique du carter, estimée a travers la puissance acoustique rayonnée.

I.4 Pertes de puissance

La sensibilisation au respect de I'environnement pousse les ingénieurs a développer des
systémes mécaniques, et en particulier des transmissions par engrenages, qui ont un impact
moindre sur I'environnement. Cet objectif d’efficacité peut étre atteint en réduisant les pertes
de puissance. Il est admis que la perte de puissance dans une transmission peut étre divisée en
contributions dépendantes de la charge (frottement au niveau des organes qui reprennent la
charge qui transite dans la transmission) et indépendantes de la charge (pertes liées au brassage
du lubrifiant par les piéces en rotation, etc.). La perte totale prend en compte tous les
composants de la transmission : outre les engrenages, on peut citer les contributions des
roulements ou encore les joints. Le calcul des différentes sources de pertes doit permettre
d'estimer la température de fonctionnement et donc de lintégrer dans 1’analyse du
comportement énergétique du systeme. Ainsi la dégradation d’une transmission pourra se
traduire par une augmentation des pertes, et donc des températures.

La température des composants d’une transmission de puissance constitue un des facteurs
limitant leurs performances car les pertes de puissance se transforment sous forme de chaleur.
Par conséquent, différentes méthodes ont été utilisées ces dernieres décennies pour améliorer
la prise en compte des aspects thermiques dans la conception des transmissions. La méthode
des éléments finis permet de discrétiser la géométrie du systéme mécanique en sous-domaines
de forme géométrique simple via un maillage en 2D ou 3D. Cette méthode permet de résoudre
numériquement 1’équation de la chaleur qui modélise les phénomeénes de conduction thermique
dans les solides. Différentes études ([32], [33], [34]) ont adapté cette methode dans leurs
travaux sur les transmissions. Cette méthode présente ’avantage de mieux s’adapter aux
frontieres de forme irréguliere. Mais, elle fait face a des difficultés majeures : le maillage du
domaine, la modélisation des contacts, le temps de calcul et la capacité mémoire. La deuxiéme
méthode est I’approche globale qui consiste a traiter le systtme comme un seul élément
isotherme en utilisant des bilans d’énergie et d’échanges thermiques [35]. Cette approche est
facile a mettre en ceuvre mais elle peut étre limitée pour un systéme complexe, vu que seule la
température de I’huile est calculée. Changenet et al. [36] ont en effet montré que cette approche
ne permet pas de déterminer correctement le rendement d’une transmission, car elle ne peut pas
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déterminer les échauffements locaux. Enfin, la méthode de résolution nodale consiste a ramener
I'étude du comportement thermique a un schéma équivalent électrique en utilisant des
résistances et des capacités thermiques. Cette approche donne une vue macroscopique des
niveaux de température pour les différents composants (roulements, arbres, roues dentées)
plutbt que des résultats locaux. Elle peut étre utilisée en régime permanent ou instationnaire
avec des conditions de chargement variables. Son principal avantage est la rapidité de calcul
qui en fait une méthode de simulation adaptée a la préconception.

La conception des engrenages est ainsi définie par des exigences strictes concernant la
durabilité et 'efficacité et fait I’objet de divers travaux d’optimisation.

I.5 A propos de ’optimisation

L’optimisation est un outil d’aide a la décision qui cherche a déterminer le minimum ou le
maximum d’une fonction, afin de guider le concepteur vers un choix profitable. L’optimisation
peut se réaliser dans différents domaines, toujours avec le méme objectif : améliorer le
fonctionnement d’un produit au moyen d’une gestion perfectionnée des ressources.

Un probleme d’optimisation se définit par :
e une ou plusieurs fonctions objectifs (de colts) a optimiser (minimiser ou maximiser),

e les variables de décision et leurs espaces de recherche,
e un ensemble de contraintes a respecter.

D’une fagon générale, un probléme d’optimisation multi-objectifs peut étre exprimé de la
maniere suivante :

(optimiser F(x) = (fy(x), f(x), ..., f(x)), X € E -4
sous les contraintes suivantes:
P(x):< gl(x)SO L:].,...,p

Xemin < X S Xgmax kK=1,..,n

\

ou x = (xq,x5,...,x,) st le vecteur des variables de décision, E est I’ensemble des solutions
réalisables respectant un ensemble de contraintes, F(x) est le vecteur des fonctions a optimiser,
m = 2 représente le nombre d’objectifs, g;(x) et h;j(x) sont respectivement les contraintes
d’inégalité et d’égalité.

Le but est de trouver un ensemble de solutions optimales qui respectent toutes les contraintes
du probleme. Chaque contrainte est exprimée comme une fonction des variables du probléme.

Dans certains cas décisionnels, la prise en compte d’un seul objectif est insuffisante.
L’optimisation multi-objectifs constitue une branche de 1’optimisation dont la particularité
consiste a realiser une optimisation contenant plusieurs objectifs. Une solution consiste a
ponderer les différents objectifs pour reconstruire un probléme mono-objectif. Une autre
approche consiste a conserver les m fonctions objectifs (voir Figure 1. 9). Ce type
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d’optimisation a été initialement réalisé au 19°™ siécle par Edgeworth [37] et généralisé par
Pareto [38] dans des travaux en économie.

Poids de chaque
objectif

Probleme Choix du décideur Probléme
multi-objectifs mono-objectif

Résoudre le
probléme mono-
objectif

Résoudre le
probléeme multi-
objectifs

Solution (s) du
probléme

Choix du décideur

Front de Pareto

Figure I. 9 : Choix du mode de résolution

Les problemes multi-objectifs sont plus difficiles a étudier que les probléemes mono-objectif.
En fait, une solution peut étre meilleure qu’une autre sur certains objectifs et moins bonne sur
les autres. Il est donc pratiquement impossible d’avoir une solution unique qui optimise
simultanément 1’ensemble des objectifs. Dans ce cas, la solution d’un probléme multi-objectifs
n’est pas une solution unique mais un ensemble de solutions. Cet ensemble de solution est
appelé ensemble non dominé issu du concept de la relation de dominance au sens de Pareto
[39]. Pour expliciter cela, considérons deux vecteurs D = (dq,d5,...,dy) €t G =
(91,92, ---»9m), dans I’espace des fonctions objectifs ou le probléme de minimisation est posé.
D domine G si et seulement si toutes les composantes de D sont inférieures ou égales a celles
de G et au moins une composante de D est strictement inférieure a celle de G. Cette dominance
est illustrée sur la Figure 1. 10 représentant un probléme de minimisation de deux objectifs avec
2 variables de décision. Une solution x = (x4, X5, ..., X;,) du probléme d’optimisation est dite
optimale au sens de Pareto si et seulement s’il n’existe pas d’autre solution (x' =
(x',x'5,00x'y))  telle que F(x') =(ilx), L(x"), ..., fm(x")) domine F(x)=
(f1(x), fo(x), -, fin ().

L’ensemble des meilleurs compromis est appelé le front de Pareto, ¢’est-a-dire 1’ensemble des
solutions optimales.
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Figure I. 10 : Dominance de Pareto et front de Pareto d’un probléme d’optimisation bi-objectifs

Le paragraphe suivant présente les principales familles de méthodes de résolution des
problemes multi-objectifs.

1.6 Les méthodes de résolution

Pour résoudre les problémes d’optimisation multi-objectifs, deux familles d’approches peuvent
étre utilisées : les méthodes exactes et les méthodes approchées. Les méthodes exactes sont
dédiées a la résolution des problémes a faible nombre de variables. Les méthodes approchées
(heuristiques et méta-heuristiques) permettent d’approximer les meilleures solutions sur les
problemes a plus grand nombre de variables. Le choix de la méthode de résolution dépend de
la complexité du probléme (voir Annexe 1).

1.6.1 Les méthodes exactes

Les méthodes exactes reposent généralement sur la recherche arborescente et sur I’énumération
partielle de I’espace de solutions [40], ceci pour les problémes a deux objectifs maximum [41],
[42]. Parmi elles, on peut citer 1’algorithme de Branch and Bound, Branch and Cut et la
programmation dynamique.

Branch and Bound est une méthode générique de résolution exacte de problémes d'optimisation,
et plus particulierement d'optimisation combinatoire. C'est une méthode de recherche
arborescente qui utilise la stratégie « diviser pour régner », en se basant sur deux concepts : (i)
le branchement (séparation) qui consiste a diviser I'espace des solutions en sous problemes pour
les optimiser chacun individuellement (un sous-probléme peut lui aussi étre divisé en sous-
problémes de sorte que ce processus peut étre vu comme la construction d’un arbre); et (ii)
I’évaluation qui consiste a déterminer l'optimum de l'ensemble des solutions réalisables
associées. Son efficacité dépend du choix des criteres de séparation et d’évaluation. Cet
algorithme est limité aux problemes de petite taille.

La méthode de Branch and Cut est basée sur la méthode de Branch and Bound, mais au lieu de
se focaliser sur une variable pour descendre dans I’arbre de recherche, on recherche des plans
de coupe qui permettent de restreindre I’espace de solutions réalisables.

La programmation dynamique est une amélioration de la méthode Branch and Bound. Elle
consiste a résoudre un probléme grace aux résultats intermédiaires de sa décomposition en sous-
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problemes (voir Figure I. 11). Dans cette méthode, les sous-solutions peuvent interagir entre
elles et se superposer. Son principal inconvénient est qu'on ne peut pas se débarrasser des
calculs intermédiaires, car la résolution du probleme final dépend nécessairement de la
résolution de ces sous-calculs.

( )\ ()
L 4 B
(// N //( “\\.

AN N 7% YN
S - 1> A
#1h L% e Tl &
7\ Y ) () ik X A '
w N 4 N/ N N/ \ e ,

diviser et régner programmation dynamique

Figure I. 11 : Différence entre la programmation dynamique et la méthode diviser et régner

Dés que le nombre d’objectifs ou la taille des problémes augmente, les méthodes exactes
deviennent inefficaces étant donné la difficulté et I’aspect multi-objectifs des problémes.
L’inconvénient majeur de ses méthodes est 1’explosion combinatoire : le nombre de
combinaisons augmente avec 1’augmentation de la dimension du probléme, donc le temps
d’exécution des méthodes exactes devient tres important. Dans ce cas, il est nécessaire de faire
appel a des méthodes approchées permettant de trouver quand méme de bonnes solutions. Parmi
celle-ci, on trouve les méthodes heuristiques et les méthodes méta-heuristiques qui produisent
des schémas de résolution permettant de les adapter a tous les problemes.

I.6.2 Les méthodes approchées

Les méthodes approchées sont inspirées de mécanismes d’optimisation rencontrés dans la
nature et elles visent a générer des solutions de haute qualité en un temps de calcul raisonnable.
Elles peuvent étre divisées en deux familles : heuristiques et méta-heuristiques.

Une heuristique [43] est un algorithme qui fournit rapidement (en un temps de calcul
polynomial) une solution réalisable et de bonne qualité pour un probléme d’optimisation non
déterministe polynomial difficile (NP-difficile). Cette méthode est généralement congue pour
un probléme particulier, en examinant seulement une partie de 1’espace de recherche.

Les méta-heuristiques constituent une famille de methodes stochastiques itératives dédiées aux
problemes les plus difficiles. Elles exploitent généralement des processus aléatoires dans
I’exploration de 1’espace de recherche [44]. Plusieurs classifications des méta-heuristiques ont
été proposées : celles se basant sur une solution unique et celles se basant sur un ensemble de
solutions.

M¢éta-heuristique a solution unique

Les méthodes a solution unique sont basées sur I’évolution d’une solution initiale dans I’espace
de recherche. En effet, ces méthodes démarrent par une solution initiale (générée aléatoirement
ou par une précédente méthode d’optimisation) puis, d’'une maniere itérative, remplacent la
solution courante par une autre, meilleure, trouvée dans le voisinage. Les méthodes a solution
unique englobent principalement la méthode de descente, la méthode de recuit simulé, et la
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recherche Tabou. Ces méthodes différent dans la maniére d’exploiter le voisinage (choix des
candidats et criteres de déplacement).

L’inconvénient de la méthode de descente est qu’elle peut se trouver piégée dans le premier
optimum local rencontré. Elle peut étre utilisée comme premiere approche dans un probléme
d’optimisation pour avoir une idée sur les optima locaux du probléme. Dans la méthode de
recuit simulé, il est impossible de savoir si la solution trouvée est optimale. Ces méthodes sont
trés colteuses en temps de calcul.

Méta-heuristiques a population de solutions

Les méthodes a base de population de solutions améliorent, au fur et a mesure des itérations,
un ensemble de solutions. L’intérét de ces méthodes est d’explorer un vaste espace de recherche
et d’utiliser la population comme facteur de diversité. Il existe plusieurs combinaisons
d’évolution de cette population amenant a des méthodes comme les colonies de fourmis, les
algorithmes a essaim de particules et les algorithmes évolutionnaires.

La méthode de colonies de fourmis est inspirée par les études sur le comportement des fourmis
réelles et elle est parfaite pour les problémes basés sur des graphes. Mais, dans cette méthode,
un état bloquant peut arriver et le temps d'exécution est parfois long. Par ailleurs, elle ne
s'applique pas a tous les types de problémes. L’optimisation par essaim particulaire est inspirée
du comportement social des animaux évoluant en essaim. Cette méthode met en jeu des groupes
de particules sous formes de vecteurs se déplagant dans 1’espace de recherche.

Les algorithmes évolutionnaires sont classifiés selon deux générations de méthode (techniques
élitistes et techniques non élitistes). Ils sont issus des méthodes d’optimisation basées sur une
simulation de I’évolution naturelle des populations. Ce sont des techniques de programmation
s’inspirant du principe de 1’évolution des especes décrit par Darwin. Elles sont plus efficaces
que les méthodes classiques pour la résolution de nombreux problémes d’optimisation multi-
objectifs [45]. D’une maniére générale, la plupart des approches Pareto trouvées dans la
littérature sont incluses dans des algorithmes évolutionnaires, et la plupart de ces algorithmes
évolutionnaires sont basés sur des algorithmes génétiques. En industrie, ou les problémes sont
généralement complexes, le temps de recherche des solutions optimales devient un facteur
important a prendre en compte. C’est pour cela que les méthodes basées sur 1’algorithme
génétique sont tres utilisées.

Principe de ’algorithme génétique

Les algorithmes génétiques sont des sous-familles des algorithmes évolutionnaires et ont été
efficacement utilisés pour résoudre plusieurs problémes d’optimisation multicritéres. En 1975,
John Holland a congu le premier algorithme génétique. Il s’agit aujourd’hui de 1'un des
algorithmes d’optimisation les plus populaires [46]. Goldberg [47] a été le premier a utiliser cet
algorithme pour résoudre des problémes pratiques. L’algorithme génétique est basé sur les
principes biologiques de la sélection naturelle de Darwin et de la survie des individus les mieux
adaptés a I’environnement [48]. Le vocabulaire utilisé est le méme que celui de la théorie de
I’évolution et de la génétique :
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e Gene : une caractéristique, une particularité,

¢ Individu : ensemble de génes affectés d’une valeur qui constitue une solution potentielle
du probleme,

e Population : I’ensemble des individus d’une méme génération,

e Nombre de génération : nombre maximal des itérations de 1’algorithme,

e Fonction (s) objectif (s) : la (les) fonction (s) a optimiser, celle-ci est utilisée pour
sélectionner et reproduire les meilleurs individus de la population,

e Environnement : I’espace de recherche.

L’algorithme génétique est basé sur trois opérateurs :

e Sélection
e Croisement
e Mutation

A partir de ces opérateurs évolutionnaires, quelques individus se reproduisent, d’autres
disparaissent et seuls les individus les mieux adaptés sont supposés continuer a vivre. Ce cycle
se poursuit jusqu’a I’obtention d’un critére d’arrét. Différents critéres peuvent étre choisis :

e Lenombre d’itérations que I’on souhaite exécuter est fixé. C’est ce que 1’on est tenté de
faire quand on souhaite trouver une solution dans un temps limite.
e L’algorithme peut s’arréter quand la population n’évolue plus suffisamment.

Le principe de 1’algorithme génétique est simple :

Une premiere population d’individus est générée de fagon aléatoire. L’individu est caractérisé
par ses genes qui est le codage de toutes les variables qui le caractérisent. Pour passer d’une
génération k a la génération k + 1, des opérateurs sont appliqués pour permettre de diversifier
la population au cours des générations et d’explorer I’espace de recherche (voir Figure 1. 12).
L’opérateur de sélection permet d’identifier les meilleurs individus d’une population. Des
couples de parents P, et P, sont sélectionnés en fonction de leur fonctions objectifs. Le
croisement est appliqué a ce couple et engendre deux nouveaux individus enfants D, et D,
possédant des caractéristiques issues des deux parents. L’ opérateur de mutation est également
appliqué a une certaine proportion de la population et génere des individus mutés. Cet opérateur
a pour but de garantir I’exploration de I’espace de recherche et la diversité. Il est important de
s’assurer que la mutation ne donne pas des solutions qui ne respectent pas les contraintes. Enfin,
les nouveaux individus sont évalués et intégrés a la population de la génération suivante. Une
sélection finale est réalisée afin de garder seulement les solutions les plus intéressantes. Cette
sélection revient a choisir les meilleurs individus pour former la nouvelle génération.
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Génération intermédiaire
Génération t Génération t+1

Figure I. 12 : Algorithme génétique

1.7 Revue de la littérature sur DPoptimisation des

transmissions par engrenages

Le développement de méthodologies d’optimisation dans le domaine des transmissions par
engrenages a suscité un grand intérét de la part des chercheurs pour obtenir des conceptions
adéquates sous un ensemble donné de contraintes. En effet, plusieurs études ont fait état de
I'optimisation de la conception des engrenages visant a réduire la perte de puissance dans les
engrenages [49], le poids d’une boite de vitesses [50], I'excitation générée par I'engrénement
[3], [51] ou encore a travailler sur différents critéres de conception de la ligne de transmission
comme le rapport de transmission optimal ou I’entraxe [52].

1.7.1 Optimisation mono-objectif

Chacun des parameétres macro-géométriques des dentures présentés dans le Tableau 1. 1 fait
varier les caractéristiques opérationnelles d'un engrenage. Ces caractéristiques peuvent donc
étre adaptées en combinant soigneusement les valeurs des parameétres. Sur cette base, plusieurs
études d’optimisation ont été menées avec pour principal objectif de réduire le poids (ou le
volume) d’une transmission par engrenages. Ainsi Yokota [53] utilise 1’algorithme génétique
sur un probléme de conception optimale du poids d’un engrenage. Les variables de décision
sont le module, le nombre de dents du pignon et de la roue, le diameétre des arbres et la largeur
de denture. La fonction objectif est soumise a cing contraintes qui satisfont la résistance a la
flexion, la résistance de torsion des arbres et le dimensionnement de chaque roue. L’étude de
Zarefar et Muthukrishnan [50] s’avére trés similaire. Elle utilise un algorithme de recherche
aléatoire adaptatif modifié. Cet algorithme est efficace pour les probléemes de petite taille avec
un nombre de variables de décision limité. Les auteurs incluent I’angle d’hélice comme variable
de décision supplémentaire. La pression de contact et la contrainte de flexion sont considérées
comme des contraintes du probléme. Gologlu et Zeyveli [54] minimisent le poids d’un
réducteur a deux etages constitué de trois arbres et de deux engrenages hélicoidaux. La
puissance transmise, la vitesse d'entrée, I'angle d'hélice et le rapport de transmission total sont
des données imposées. Les variables de décision sont les modules, le nombre de dents de chaque
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roue dentée et les largeurs de denture. Tudose et al. [55] incluent le dimensionnement des
arbres, des roulements et du carter dans leur analyse. Ils utilisent une combinaison de deux
méthodes d’un algorithme évolutif comme méthode d’optimisation. En plus du nombre de dents
et des angles d’hélice, les variables de décision discrétes sont liées aux arbres d’entrée et de
sortie, aux roulements (pour chacun des trois arbres) et aux joints (a I'entrée et a la sortie),
sélectionnées a partir d’un catalogue. Buiga et Popa [56] optimisent les arbres et le carter d’un
réducteur simple étage a denture hélicoidale (voir Figure 1. 13) en utilisant deux types de
matériaux pour les engrenages. Ce probleme est soumis a 45 contraintes.
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Figure I. 13 : Calcul du volume de réducteur a engrenages hélicoidaux a un étage [56]

Buiga [57] s’intéresse également au cas d’un réducteur planétaire. Le travail de Savsani [58]
utilise la méthode d’essaims particulaires et le recuit simulé. Les variables de décision sont le
module, les diamétres des arbres, le nombre de dents du pignon et la largeur de la denture. Les
résultats sont comparés aux résultats publiés précédemment. De méme, Golabi et al. [59]
réalisent des travaux sur des trains d’engrenages a un et plusieurs étages pour minimiser le
volume d’une boite de vitesses (engrenages, arbres et carter). La puissance d'entree, le rapport
de transmission et le matériau des engrenages sont imposés. Les variables de décision sont les
modules, les nombre de dents, les largeurs de denture et les diamétres des arbres.

Les études ([60], [61],[62]) s’intéressent aussi a I’optimisation mono-objectif. Ces études visent
a réduire le volume/poids de I'engrenage en utilisant la macro-géométrie de la denture. Parfois,
elles incluent également d'autres composants de la chaine cinématique tels que les arbres ou les
roulements.

La micro-géométrie des dents est également optimisée pour adapter la solution a un ensemble
de conditions de fonctionnement spécifiques. Si cette micro-géométrie n’a pas d’influence sur
les problématiques de poids ou de volume, elle en a en revanche sur le comportement
dynamique de 1’engrenage. Ainsi, Bonori et al. [63] ont tenté de trouver les modifications de
profil optimales pour minimiser les fluctuations de I'erreur statique de transmission en utilisant
un algorithme génétique. Les variables de décision sont les dépouilles en téte et en pied de
dents. Des modifications de profil linaire et parabolique sont prises en compte et comparées
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au moyen de plusieurs stratégies d'optimisation basées sur lI'analyse statique non linéaire par

éléments finis.

L’ensemble des études est résumé dans le Tableau I. 2 qui décrit les variables de décision et les

méthodes d’optimisation utilisées.

Références = Méthode utilisee Fonctions Variables de décisions
objectifs
Yokota Algorithme Poids de Module, diamétres des
1998 génétique I’engrenage arbres, nombre de dents,
largeur de la denture
[53]
Zarefar Algorithme de Poids d’un Module, nombre de dents,
1993 recherche aléatoire d'engrenage angle d’hélice, largeur de
adaptative modifié la denture
[50]
Buiga 2012 Algorithme Masse totale d'un Nombre de dents, angle
génétique réducteur a d’hélice, coefficient de
[56] engrenages saillie, entraxe, indice de
hélicoidaux aun | catalogues des composants
étage
Savsani Optimisation par Volume d’un Module, nombre de dents,
2009 essaims particulaires engrenage angle d’hélice, largeur de
et recuit simulé hélicoidal la denture
[58]
Golabi 2014 Programme en Volume du Module, nombre de dents,
Matlab (fmincon) réducteur (y angle de pression, angle
[59] compris les d’hélice et largeur de la
engrenages, les denture
arbres et le carter)
Chong 2002 Recuit simulé Volume d’une Module, nombre de dents
boite de vitesse et largeur de la denture
[60]
Tamboli Optimisation par Volume d’un Module, nombre de dents,
2014 essaims particulaires engrenage angle d’hélice et largeur de
hélicoidal la denture
[61]
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Rai 2018 Algorithme Volume d’un Module, nombre de dents,
génétique engrenage a changement de profil
[62] denture
hélicoidale
Bonori 2008 Algorithme Fluctuations de Modifications de profil
génetique I'erreur statique de
[63] transmission
Gologlu Algorithme Volume d’un train | Module, nombre de dents,
2009 génetique d’engrenage largeur de denture
[54]
Tudose Algorithme Poids d’un Nombre de dents, angle
2010 évolutionnaire a réducteur a deux d’hélice, coefficient de
deux phases étages saillie, entraxe, largeur de
[55] denture, etc.
Buiga 2013 Algorithme Masse totale d’un Nombre de dents, angle
[57] génetique réducteur d’hélice, coefficient de

saillie, entraxe, indice de
catalogues des composants

Tableau I. 2 : Résumé des études sur I'optimisation mono-objectifs

1.7.2 Optimisation multi-objectifs

Dans le contexte de I'optimisation des parameétres macro-géométriques des engrenages, les
études citées dans la section précédente se focalisent sur un seul objectif. Les solutions
résultantes de ce processus sont probablement sous-optimales, ou inacceptables, par rapport
aux autres critéres importants, tels que les pertes de puissance ou les niveaux de bruit. Ainsi,
des études d'optimisation multi-objectifs doivent étre menées lors de la conception des
engrenages.

Pour obtenir les dimensions optimales des arbres d’une boite de vitesses, ainsi que de
I'engrenage et des roulements, Mendi et al. [64] optimisent le volume de la transmission et les
efforts transmis aux roulements. Ils utilisent un algorithme génétique. Les variables de décision
sont les paramétres macro-géométriques de la denture. Dans cette étude, ils montrent que les
résultats sont obtenus plus rapidement et sont meilleurs que ceux déterminés par les méthodes
analytiques. Toujours dans une optique d’optimisation dimensionnelle, Osyczka [65] minimise
les fonctions objectifs suivantes : la largeur de la boite de vitesses, I’entraxe entre les arbres
d'entrée et de sortie, le volume des éléments et la vitesse périphérique des engrenages. Des
méthodes numériques prenant en compte le principe min-max (méthode qui consiste a
transformer le probléme en un probléme a un seul objectif ou I'on cherche a minimiser I'écart
relatif par rapport a un point de référence, appelé but fixé, par la méthode ou le décideur) ainsi
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gue la méthode de Monte Carlo et des études de compromis ont été utilisées comme méthode
d’optimisation. Au-dela des seules questions dimensionnelles, Abuid et Ameen [66] optimisent
un systéeme d'engrenages droits a deux étages en se basant sur un tirage aléatoire de 11 variables
de décision. Les fonctions objectifs sont le volume, 1'entraxe de la transmission et I’amplitude
des réponses dynamiques des trois arbres et des deux engrénements calculées a partir d'un
modeéle dynamique a douze degrés de liberté. Les fonctions objectifs sont régies par onze
variables macro-géométriques. Miler et al. [49] utilisent un algorithme génétique pour
optimiser le volume d’un engrenage droit et les pertes de puissance a la denture. Les variables
de décision sont le module, le nombre de dents du pignon, les coefficients de déport du pignon
et de la roue et la largeur de denture. Ils montrent qu’une augmentation du module et des
coefficients de déport réduit les pertes de puissance. Patil et al. [67] utilisent un algorithme
génétiqgue Non-dominated Sorting Genetic (NSGA-II) pour optimiser le volume de la
transmission et les pertes totales, a I’exception des pertes par barbotage. Pour cela, ils prennent
en compte les interconnections entre les sous-systémes (engrenages, roulements, joints). Outre
les exigences de résistance, des contraintes tribologiques, telles que l'usure et le grippage, sont
incluses. Les auteurs montrent que la non prise en compte de ces contraintes conduit a une forte
probabilité de défaillance.

Plusieurs études font état d'optimisation en utilisant des parametres micro-géométriques des
engrenages. Dans ce cas de figure, et comme cela a été vu auparavant sur les approches de type
mono-objectif, I’erreur de transmission constitue souvent une des fonctions que les auteurs
cherchent a optimiser. C’est I’exemple de Korta et al. [7] qui ont présenté une approche basée
sur la méthode des surfaces de réponses pour l'optimisation des engrenages, en utilisant la
modification du profil des dents comme variables de décision. Cette approche basée sur un
méta-modele permet de tester un grand nombre de modifications possibles des dents des
engrenages. Trois techniques de méta-modélisation distinctes sont étudiées : processus gaussien
(stochastique), Shepard k-Nearest (déterministe non paramétrique) et polyndémial (déterministe
paramétrique). Dans la stratégie d'optimisation décrite et mise en ceuvre, 1'objectif est de trouver
des valeurs réduites de I'erreur de transmission créte a créte et de la contrainte de contact
maximale tout au long du cycle d'engrenement, en maintenant le coefficient de sécurité lié a la
fatigue de flexion des dents au-dessus d'un seuil requis.

Afin de réduire les vibrations et les bruits de transmission dans les boites de vitesses des bus
électriques, Lei et al. [8] ont réalisé une optimisation multi-objectifs. L’amplitude créte a créte
de l'erreur statique de transmission, ses harmoniques et la plus grande charge par unité de
surface ont été incluses comme fonctions objectifs. L'algorithme d'optimisation des essaims
particulaires est appliqué pour optimiser les paramétres micro-géométriques d’une transmission
manuelle automatisée a quatre vitesses (voir Figure I. 14). Les variables de décision sont les
modifications du profil en téte et du bombé du pignon et de la roue.
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Figure I. 14 : schéma structurel d’une transmission manuelle automatisée a quatre vitesses [8]

Ghribi et al. [68] mettent en ceuvre la méthode NSGA-1I pour améliorer les performances des
engrenages droits et hélicoidaux en appliquant des corrections de dentures. Les variables de
décision sont la profondeur de la correction de profil adimensionnée (E*) et la longueur de
correction de profil adimensionnée impactée (I") (voir Figure 1. 15), et les objectifs sont de
réduire les fluctuations de I’erreur statique de transmission, les pertes de puissance a la denture
et le produit entre la pression de contact et la vitesse de glissement. La forme choisie des
modifications de profil, linéaire ou quadratique, est ensuite discutée. La Figure 1. 16(a) présente
le front de Pareto obtenu pour les objectifs associées au facteur de pertes et aux fluctuations de
I’erreur statique de transmission. Le contour rouge dans cette figure indique un compromis
raisonnable entre les pertes par frottement et 1’amplitude des fluctuations de 1’erreur de
transmission. La Figure 1. 16(b) montre que des valeurs importantes de corrections de forme
ont tendance a faire décroitre les pertes de puissance a la denture. Enfin, la robustesse des
solutions optimales au désalignement des arbres est testée.

Figure I. 15 : parameétres de correction de profil : la profondeur de la correction de profil E et la
longueur de correction de profil I [68]
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Figure I. 16 : (a) : Front de Pareto, (b) : solutions associées a ce front de Pareto [68]

Lagresle et al. [69] ont présenté un processus d'optimisation multi-objectifs de la micro-
géométrie des engrenages en utilisant un algorithme modifié d'essaim particulaires. Les auteurs
ont supposé que la macro-géométrie est entierement définie. Divers objectifs, tels que la
pression de contact maximale sur les flancs des engrenages, la valeur efficace de I'erreur de
transmission, la contrainte de flexion des dents et/ou le facteur pression-vitesse, ont été
optimisés. Les variables de décision sont la profondeur et la longueur de correction de profil, la
profondeur du bombé des deux flancs.

Garambois et al. [70] effectuent une optimisation de la micro et macro-géométries pour
minimiser l'excitation générée par la transmission des engrenages en utilisant I’algorithme
génétique NSGA-I1I. Les fluctuations de I'erreur de transmission et la raideur d'engrénement
sont considérées comme les fonctions objectifs tandis que la résistance mécanique, la pression
de contact maximale, le rapport de contact total et le rapport de glissement spécifique sont
considérés comme des contraintes de 1’optimisation.

Le Tableau I. 3 résume les études portant sur 1’optimisation multi-objectifs de la micro et
macro-geometries de la denture.

Références = Méthode utilisée | Fonctions objectifs = Variables de décisions

Mendi Algorithme volume de Module, nombre de dents,
2010 génétique I’engrenage, diametre et longueur des
[64] volume de I’arbre arbres, etc.

et choix des
roulements
Osyczka | Principe min-max, Volume des
1978 méthode de Monte | éléments, vitesse Module, nombre de dents
[65] Carlo et des etudes | périphérique entre et largeur de la denture
de compromis les engrenages,

largeur de la boite
de vitesses et
distance entre les
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axes des arbres
d'entrée et de sortie

Abuid Méthode Min-Max Volume des Nombre de dents, inerties
2003 combinée a une engrenages, du pignons et des roues,
[66] technique de I'entraxe et cing raideurs

recherche directe facteurs
dynamiques
intermédiaire
Miler 2018 Algorithme Pertes de puissance | Module, nombre de dents
[49] génetique par frottement dans | du pignon et de la roue,
les engrenages et coefficients de déport du
volume de pignon et de la roue et
I’engrenage largeur de la denture.
Patil 2019 Algorithme Volume et pertes | Modules, nombre de dents,
[67] génétique NSGA- | totales de puissance = angle d’hélice, diamétre
] (sans tenir en des arbres, direction
compte des pertes d’hélice, largeur de la
par barbotage) denture

Korta Trois techniques Erreur de Micro-géométrie du profil

2017 de méta- transmission créte a des dents
[7] modélisation: créte, contrainte de

processus gaussien = contact maximale,
(stochastique),
Shepard, k-
Nearest
(déterministe non
paramétrique) et
Polyndmial
(déterministe
paramétrique).

Lei 2020 L'algorithme Amplitude crétea | Modifications du profil en
[8] d'optimisation des créte de l'erreur téte et du bombé du
essaims statique de pignon et de la roue
particulaires est transmission, ses
appliqué pour harmoniques, la
optimiser plus grande charge
par unité de surface
Ghribi Algorithme Fluctuations quasi- | Longueur adimensionnée
2012 NSGA-II statiques des et profondeur de la
[68] erreurs de correction de profil
transmissions, les adimensionnée

pertes de puissance
par frottement le
facteur pV (le
produit entre la
pression de contact
et la vitesse de
glissement
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Lagresle Algorithme Pression de contact | Profondeur et longueur de
2019 modifié d'essaim maximale sur les correction, profondeur du
[69] particulaires flancs des bombé des deux flancs

engrenages, racine
carrée de l'erreur de
transmission,
contrainte de
flexion des dents
et/ou le facteur
pression-vitesse

Garambois Algorithme Fluctuations de Nombre de dents, angle
2017 NSGA-I1I I'erreur de d’hélice, coefficient de
[70] transmission et de saillie, coefficient de

la raideur déport, bombé d’hélice,
d'engrénement dépouille, profondeur en
téte

Tableau I. 3 : Résumé des études sur I'optimisation multi-objectifs

1.8 Remarques sur P'optimisation multi-objectifs d’une
transmission par engrenages

La partie précédente présente les résultats bibliographiques qu’il a été possible de collecter.
L’analyse s’est concentrée sur un cadre complet de processus d'optimisation mono et multi-
objectifs comprenant a la fois la macro- et la micro-géométrie. Sur la base de la documentation
examinée, quelques remarques peuvent étre formulées.

Une seule étude compléte [70], portant a la fois sur I'optimisation de la macro- et de la micro-
géomeétrie, a été trouvée dans les études présentées dans cette revue bibliographique. La plupart
des études se concentrent sur I'optimisation de lI'une ou l'autre (voir Tableau I. 4). En assurant
une procédure d'optimisation compléte, on peut penser qu’il serait possible de faire progresser
les propriétés de toute la transmission.

Macro-géomeétrie Micro-géométrie | Macro et micro-géométrie
Mono- [501, [53], [54], [55], [56], | [63]
objectifs [71], [57], [62], [61], [58],
[59],[60]
Multi- [64], [65], [66], [49], [67], | [8].[68].[691.[7] [70]
objectifs [67], [6]

Tableau I. 4 : Type d’optimisation de chaque étude

Un grand nombre d’études utilisent le volume (poids) d’un engrenage en tant que fonction
objectif.

Pour concevoir un réducteur avec un bon rendement, il est nécessaire de prendre les pertes de

puissance comme fonction objectif. Sur la base des études citées dans la partie bibliographique,
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la plupart ([49], [68]) utilisent les pertes par frottement aux dentures comme fonction a
minimiser. Par contre, dans une transmission de puissance, les pertes de puissance comprennent
les pertes dans les engrenages, dans les roulements et dans les joints [72]. Patil et al. [67] a
réalisé une optimisation multi-objectifs pour réduire le volume de la boite de vitesses et les
pertes de puissance totales. Mais les pertes par barbotage ne sont pas prises en compte dans
cette étude car elles dépendent de la profondeur d'immersion dans le carter. En outre, 1I’impact
de la température des transmissions par engrenages sur les pertes génerées lors du
fonctionnement n’est pas pris en compte dans la littérature ci-dessus. Il convient de noter que
les estimations des pertes de puissance dépendent fortement de la distribution de la température
comme mentionné dans le paragraphe 1.4.

De nombreuses études ont traité le comportement vibratoire d’un réducteur ([7], [8], [68], [69],
[70]). La plupart du temps, la réponse dynamique de I’engrenage est analysée a partir de
modeles de la chaine cinématique qui cherchent a prédire la fluctuation des efforts de contact
entre les dents en prise, générée par 1’erreur de transmission a 1’origine des vibrations de la
transmission. Dans ces études, le carter est généralement supposé rigide. Néanmoins, 1’analyse
des interactions dynamiques entre dentures, lignes d’arbres, roulements et carter [11] permet de
mettre en évidence la nécessité de modéliser I’ensemble des composants de la transmission, et
notamment le carter. Son influence est d’autant plus grande que I’augmentation des puissances
massiques conduit a concevoir des carters de moins en moins épais et a introduire des matériaux
plus légers mais aussi moins rigides. Cette approche globale permet d’évaluer I’influence du
carter sur la réponse dynamique de la chaine cinématique et sur les efforts dynamiques de
contact au niveau des dentures et des roulements comme indiqué dans le paragraphe 1.3.

Dans la plupart des travaux cités ci-dessus, les méthodes d'optimisation sont appliquées pour
des composants individuels (engrenage ou arbre) ou des ensembles intermédiaires plutdt qu'a
I'ensemble de la transmission de puissance, sans tenir compte des interconnexions entre les
sous-systemes (engrenages, arbres, huile et roulements). Peu d’études essaient d’étendre
I’analyse au-dela de la denture et de prendre en compte toute la transmission. Ainsi la question
suivante peut se poser : si on raisonne au niveau de la denture, est ce que la solution est optimale
ou est ce qu’il faut étendre 1’analyse a toute la transmission ? Pour répondre a cette question,
on doit comparer les résultats issus des modeles a 1’échelle locale (au niveau de la denture) a
ceux issus des modeles globaux qui prennent en compte toute la transmission.

1.9 Conclusion

La bibliographie a montré que différentes études existaient dans le domaine des engrenages. Si
un certain consensus ressort sur les algorithmes a utiliser pour mener des optimisations multi-
objectifs sur ce type de systéme, a savoir des algorithmes génétiques, des questions restent
ouvertes quant a 1’échelle de modélisation a utiliser ou a propos du type de variables sur
lesquelles travailler. Pour répondre a ces questions, le présent travail s’appuie sur les différentes
remarques formulées pour développer et mettre en ceuvre un algorithme d'optimisation, via une
approche multi-échelles qui va du contact entre les dentures d’engrenage a la transmission
compléte (un réducteur simple étage composé d’un engrenage a denture hélicoidale), afin de
minimiser la perte de puissance, les excitations générées par I’engrénement et la réponse vibro-
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acoustique du carter, a partir des parametres de conception macro et micro-géométriques des
dentures.

Une analyse détaillée sur la modélisation du réducteur, le calcul des pertes de puissance totales,
de P’erreur de transmission générée par 1’engrénement et de la puissance acoustique rayonnéee
est proposee dans le deuxiéeme chapitre. Les chapitres suivants présentent les résultats de
I’optimisation de la macro et/ou micro-geomeétrie de denture obtenus.

48

Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2021LYSEI079/these.pdf
© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

Chapitre II : Modélisation de la
transmission par engrenages pour calculer
des fonctions objectifs
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

I1.1 Introduction

Dans ce chapitre, nous nous proposons de mettre en place différents types de modélisation qui
seront utilisées par la suite afin de voir si un raisonnement limité au niveau de la denture conduit
a trouver des solutions suffisamment optimales en termes d’efficacité énergétique et de
comportement NVH, ou s’il faut mener ’analyse en prenant en compte I’interaction de la
denture avec le reste de la transmission. Ce chapitre est organisé comme suit. La premiere partie
présente le systéme d’étude. La deuxieme partie présente une approche locale qui se focalise
principalement au niveau de la denture. La troisieme partie présente une approche globale qui
intégre I’ensemble de la transmission de puissance.

I1.2 Systéme d’étude

Le systéeme d’étude est un réducteur mécanique a simple étage, présenté sur la Figure II. 1,
équipé d’un engrenage a denture hélicoidale dont les caractéristiques macro-géometriques sont
présentées dans le Tableau Il. 1. Les caractéristiques micro-geométriques sont détaillées dans
le Tableau Il. 2. Les variables de décision qui sont susceptibles de varier au cours de
I’optimisation sont les paramétres macro-geométriques correspondant a l'angle de pression
normal «, et l'angle d'hélice 8, et les paramétres micro-géométriques correspondant a la
profondeur E et la longueur adimensionnée I" de la correction de profil linéaire du pignon et de
la roue menée. L'entraxe a,, est imposé conduisant a un module normal m, variable non
normalisé selon les valeurs de 1I’angle d’hélice S choisies. Ces paramétres ont un impact sur le
comportement vibro-acoustique ou énergeétique du réducteur.

Le pignon et la roue menée sont montés sur deux lignes d’arbres paralleles (arbre primaire et
arbre secondaire) supportés par des roulements a une rangée de billes dont les caractéristiques
sont présentées dans le Tableau Il. 3. Les composants de la chaine cinématique sont assemblés
dans un carter en acier de forme parallélépipédique rectangle d’une épaisseur moyenne égale a
10 mm. Les arbres primaires et secondaires sont reliés au moteur et a la charge.

Le réducteur est lubrifié par barbotage avec une huile dont les propriétés sont indiquées dans le
Tableau Il. 4. Le niveau d’huile est fixé a 15 mm en dessous de 1’axe des arbres (voir Figure
I1. 1(b)). Le régime de fonctionnement correspond a un couple moteur égal a C = 500 N m et
une vitesse d'entrée égale a w, = 3000 tr min~1.
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Nombre de dents Z

Module normal m, (mm)
Largeur de denture b (mm)
Angle de pression normal a (°)
Angle d’hélice B (°)

Sens d’hélice

Coefficient de déport x
Coefficient de saillie x,
Coefficient de creux xs
Entraxe a,, (mm)

Pignon
29

droite
0,2
1,2
1,05

Roue
80
variable
30
variable
variable
gauche
-0,2
0,8
1,05
174

Tableau II. 1 : Caractéristiques macro-géométriques de I'’engrenage
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Figure II. 1 : Réducteur mécanique simple étage
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

Bombe longitudinal (um) 10
Profondeur de la correction de profil E (um) variable
Longueur de correction de profil adimensionnée I variable

Tableau II. 2 : Caractéristiques micro-géométriques de I'engrenage

Arbre primaire Arbre secondaire
Diamétre intérieur (mm) 35 45
Diametre extérieur (mm) 72 85
Largeur (mm) 17 19
Vitesse de rotation maximale (tr min™1) 6300 5000

Tableau II. 3 : Caractéristiques des roulements

Viscosité cinématique a 40 °C (cSt) 120
Viscosité cinématique a 100 °C (cSt) 15,9
Masse volumique (kg m™~3) 860

Tableau II. 4 : Propriétés du lubrifiant

IL.3 Modé¢les pour une optimisation focalisée sur le
comportement de la denture

Dans cette partie, I’idée est de raisonner principalement au niveau de la denture. La seule source
de chaleur considérée correspond a la perte par frottement a la denture. L’erreur dynamique de
transmission, qui correspond a la réponse de 1’engrenage aux excitations internes, est retenue
comme indicateur du comportement dynamique du réducteur.

I1.3.1 Comportement dynamique des engrenages
I1.3.1.1 Présentation du modele d’engrenage

Le pignon et la roue sont assimilés a deux cylindres rigides ayant chacun six degrés de liberté
et sont reliés entre eux par une raideur élastique qui représente la liaison entre dentures. Les 12
degrés de liberté sont introduits comme suit : ug, vy, wy (trois translations) sont les
déplacements le long respectivement de lI'axe U selon I'entraxe, de I'axe V perpendiculaire a U
et de ladirection axiale Z ; ¢y, Y, 05 sont les rotations autour des axes U, V et Z respectivement
(k =1 pour le pignon et k = 2 pour la roue) (voir Figure Il. 2). Ces roues dentées sont
supportées par des arbres qui sont liés au carter par I’intermédiaire de paliers. Les arbres (I, II,
I11, 1V) sont modélisés par des éléments de poutre de type Timoshenko [73] avec deux nceuds
et six degrés de liberté par nceud, comme le montre la Figure I1. 3. Ce modele prend en compte
les déformations des dentures, des arbres et des paliers, tout en supposant les corps des roues
infiniment rigides. Les roulements sont modélisés par des éléments de raideur radiale et axiale.
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

Ay

Figure II. 2 : Modéle de systéme d’engrenages tel que X est dans la direction de la ligne d’action et
U est dans la direction de la ligne 0,0,

;

7 11 2 I =

’ ®

! Pignon é

\ . , I VIS I DIV
L v : a, 3
o
Rl Roue R

Figure II. 3 : Modéle de la transmission par engrenages
1, 2,..., 6 : Numéros des nceuds
I, II, III, IV : Numéros des éléments d’arbres

11.3.1.2 Parameétres intervenant dans le modéle
Raideur d’engrenement

¢ Raideur calculée par la norme 1SO 6336

La norme ISO 6336 [74] donne une approximation de la raideur d’engrénement par unité de

longueur k, sous cette forme :
0,8 -1
k, = cos(B) —
90

B est I’angle d’hélice primitif, q, est une fonction du nombre de dents, des coefficients de déport
et des coefficients déterminés par [74].

La déformée totale d’un couple de dents provient de plusieurs contributions : la déformée de
flexion de dent &, la déformée de fondation &y, et la déformée de contact 6.
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

e Raideur de contact entre les dents

L'expression de la raideur de contact est basée sur le modéle classique de contact hertzien en
2D. Weber et Banascheck [75] ont proposé cette formule pour déterminer la déformée du
contact :

5. =4

F1-v? <1n2,/k1k2 v ) -2

b m Ey ay 2(1—v)

_ F 1—v2 “'3
avec ay = [8 > Peq

£ est la force appliquée par unité de largeur, E,, est le module d’Young, v est le coefficient de
b

Poisson, k; est la distance entre le point de contact et le plan médian de la denture. ay est la

demi-largeur de contact hertzien, p,,, est le rayon de courbure équivalent tel que p,, = %,
1 2

p; (i = 1,2) est le rayon de courbure.
¢ Raideur de la flexion de dent

La composante de flexion de la dent est estimée en assimilant cette derniere a une poutre
encastrée libre de section variable [75] soumise a une force F dans la direction de la ligne
d'action (voir Figure 1. 4). Aprés avoir mis en équation le travail de I’effort extérieur et I'énergie
de déeformation de la dent en flexion, la déflexion dans la direction de la force aux points de la
fibre neutre peut étre dérivée comme suit :

IN-4

F 1 Uw (y, —y)>?
6b=—fcosz(a0)[10,92f Gy = 7)

Uw 1
~———="dy +3,1(1 + 0,29 tan?(a J- —d
b o doy DT @], apmn®

gest la force appliquée par unité de largeur, E est le module d’Young, @, est I’angle de pression,

u,, est la distance entre la direction de la force et le pied des dents. Les autres parameétres sont
indiqués sur la Figure 11. 4.

Figure II. 4 : Définition des parameétres de la dent pour le calcul de la rigidité [75]
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

e Raideur de la fondation de la dent

En réalité, la liaison entre les dents et les corps d'engrenage ne peut pas étre modélisée par un
encastrement. Un déplacement supplémentaire doit étre ajouté pour tenir compte de la
déformation du corps d'engrenage. Weber [75] a considéré que la dent est implantée dans un
demi-plan éelastique en introduisant des distributions de contraintes normales et de cisaillement.
La forme générale de la déflexion supplémentaire apportée peut étre exprimée sous cette forme :

I1-5

F 1 u, \ u
Opw = 3 E cos?(ao)[L (5}_‘:,) +M <%—t> + P(1 + Q tan®(ay))]

Sry est I’épaisseur de la dent au niveau de la section critique, L, M, P et Q sont des constantes

qui dépendent du coefficient de Poisson.

La raideur équivalente est donnée par :

1 _ 9w+ 0, +60) -6
Keq oF

F est I’effort appliqué.

L'elasticité du contact est modélisée en affectant une raideur élémentaire (k;;) a chaque point
de contact potentiel (voir Figure 11. 5).

Figure II. 5 : Discrétisation des lignes de contact

La raideur globale instantanée est la somme, a chaque instant, de toutes les raideurs
élémentaires sur les cellules en contact :

k(t):ZZk” -7
T

k;; est la raideur élémentaire, i est I’indice d’une ligne de contact, j est I’indice du segment de
discrétisation de la ligne de contact.
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

Etrreurs totales

L’écart total est constitué par la contribution des différents écarts normaux résultant des écarts
de fabrication et de montage. Chacun de ces écarts est défini par la distance entre la surface
réelle et la surface théorique selon la normale externe du profil considéré. L’écart total selon la
normale au point de contact potentiel M;; est e(M;;) tel que :

e(Mi;) = ex(My;) + e2(My;) -8

e1(M;j), e;(M;;) sont les écarts normaux individuels au point M;; sur le pignon et la roue
respectivement (voir Figure 11. 6). Ces écarts e, (M;;) sont positifs pour un exces de matiére et
négatifs lorsqu'une partie de la matiére est retirée de la géométrie idéale. A tout moment, il
existe au moins un point de contact (M*) entre les dents qui est caractérisé par un écart normal
maximal E(M™) tel que :

E(M*) = Max (e(Ml-j)) -9

ligne théorique de contact

pignon g pr+  TOUE, y X \nl

T
'
'
!
'
1
'
'
'
|
1
1
!
'
'
‘
'

\_ theoretical line of contact

Figure II. 6 : Configuration du point de contact (inspiré par [76])

I1.3.1.3 Equation de mouvement et calcul de I’erreur de transmission

Ainsi, en raison des déviations géométriques, il y a apparition de déviations par rapport a la loi
de transmission idéale, ce qui conduit a écrire la relation suivante entre les vitesses de rotation :

do, I1-10
0y = e T a9t

do,
2y =0y 06 + a

0., 0, sont les écarts de position angulaire du pignon et de la roue par rapport au cas idéal. A
partir des équations précédentes et dans des conditions sans charge, I'équation liant la vitesse
de rotation et les écarts est donnée par :

1 dE(M™) In-11
cos(B,) dt

Rp10y + Rpo0); = —
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

04, 12, sont respectivement les vitesses de rotation du pignon et de la roue, 3, est I'angle d'hélice
de base sur le plan de base et E(M™*) est la déviation normale maximale sur tous les points de
contact potentiels a un instant t.

L'erreur statique de transmission sans charge (ETSC), qui correspond & une vitesse et a un
couple d'entrée trés faibles (de sorte que les dents restent en contact sans se déformer), résulte
exclusivement des erreurs de fabrication et de montage des engrenages et de la modification
intentionnelle de la micro-géométrie. Son calcul est illustré par exemple dans [77] et [78]. La
dérivée temporelle de la ETSC est définie comme suit :

1 dE(M™) I-12
cos(Bp) dt

L’écart relatif associé a un point M; sur la ligne de contact est défini comme la différence entre
I’écart normal maximum E(M™) et I’écart normal total en ce point, présent sur la ligne de
contact & un instant donné. Il est noté :

d
d_t(ETSC) = Rbl‘Ql + RbZ‘QZ = -

8.(M;;) = E(M*) — e(M;) I1-13

En plus des écarts géométriques, la prise en compte de I'élasticité génere une action de contact
entre le pignon (1) et la roue (2). Par conséquent, et comme mentionné précédemment et selon
[76], les déplacements du pignon et de la roue par rapport a I’état de référence sont faibles de
sorte qu'ils peuvent étre décrits par un torseur de petits déplacements dont les coordonnées
associées sont définies par :

{T}_{Uk(ok)=ukU+UkV+WkZ} I1-14
K7l wog=¢, U+y,V+06,Z

04, 0, sont les centres du pignon et de la roue respectivement, k = 1 est associé au pignon et
k = 2 alaroue.

Le déplacement mentionné dans I'équation Il - 14, qui représente les degrés de liberté du pignon
et de la roue, est réarrangé sous forme vectorielle comme suit

qT = (U, V1, Wi, 91,1, 01, Uz, V2, Wa, 92,2, 0) IN-15

L'erreur de transmission (ET) est considérée comme un indicateur global du comportement de
la transmission par engrenages. Elle prend en compte la déformation des dents, ainsi que les
déformations des arbres et des roulements, les écarts de forme et les défauts d'assemblage.
L'erreur de transmission (ET) est exprimée comme un déplacement sur le plan de base :

t t I1-16
ET = Ry, [ j nl(é)dfwl] T Ry [ f Qz(f)df+Hzl
0 0

= Rbl 61 + sz 92 + ETSC

En effet, pour chaque point (M;;) de la ligne de contact, I'effet combiné des déplacements
infinitésimaux du pignon et de la roue introduit une déviation normale 5(M;;) par rapport aux
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

positions des corps rigides. Pour passer des déplacements infinitésimaux de la roue et du pignon
a 6(M;;), on obtient I'expression suivante :

5(Myy) = (s (M) —uz(My;)).my =S(M;))" q II-17

Ou q est le vecteur des degrés de liberté du pignon et de la roue et S(Ml-j) est un vecteur
structurel qui dépend de la géométrie de I'engrenage et il est exprimé par :

ny I1-18
OlMi]-/\nl
_OzMi]'/\nl

S(M;;) =

La déviation A(M;;) dépend a la fois de la déviation normale 5(M;;) et de la déviation relative
8.(M;;) définie ci-dessous :

A(My)) = 5(My;) — 5.(My;) = S(M) q — .(My)) I-19

L'élasticité génére une action de contact entre le pignon (1) et la roue (2) sur les cellules ij
donnée par :

dFy (M) = k(M;;) A(M;;)dM ny  si A(M) > 0 I - 20

dF est la force élémentaire du pignon sur la roue a travers dM, k(Ml-j) est la raideur de

I'engrenement par unité de longueur de contact qui peut évoluer avec la charge, n, est la
normale unitaire sortante du pignon en M, A(M;;) est la déviation.

Ainsi, la force et le moment résultants au centre de I'engrenage (0,) sont :

Fif = J k(M;;) A(M;;) dM ny I-21

{11)2(00)} = L(®)

le/z(Oz) = f k(Ml-j) A(Mij) 0,M an, dM
L(t)

Il en est de méme pour la force et le moment résultant de 1’action de 2 sur 1 au centre du pignon
(0,), mais avec un signe négatif. A partir des équations Il - 19 et Il - 20, la force d'engrénement
peut étre écrite comme suit :

( Fip ) I - 22

{FMU} _ !Muz(Oz) L _

Fy/,
M2/1(01)J

58

Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2021LYSEI079/these.pdf
© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

-| ) (1)) q + | ) 5 01)5(my) aM g
= —[K¢(®)] g+ F.(t)

[K¢(t)] est la matrice de raideur de I'engrenage variant dans le temps, F.(t) est le vecteur
d'excitation variant dans le temps associé aux modifications et erreurs de forme des dents.

La partie précédente met en évidence le comportement lié a 1’engrénement. Maintenant, on
s’intéresse au systéme global comportant tous les ddl. Le systéeme global est obtenu par
I’assemblage des systémes élémentaires (engrenages, arbres, ...). On construit la matrice de
masse totale, matrice de raideur globale (36x36) non linéaire dépendante du temps et la matrice
d’amortissement équivalente.

L'équation du mouvement paramétrique décrivant le comportement dynamique de la
transmission par engrenages peut étre écrite comme suit :

[M]% + [C,] x + [K(t,x)]x = Fo + F1(t,x,5.(M)) + Fo(t, 2, 5) Il-23

x est le vecteur de coordonnées (qui contient tous les degrés de liberté), [M] et [C,] sont les
matrices de masse et d'amortissement, [K(t, x)] est la matrice de raideur équivalente non
linéaire dépendant du temps (dépendant de la solution x), F est le vecteur de charge externe,
Fq(t,x,6,(M)) est le vecteur de force dépendant du temps incluant les contributions de la
modification de forme, &, (M) est la déviation relative, F,(t, {2, ,) représente les effets inertiels
dus aux vitesses de rotation instationnaires.

La forme explicite de la dépendance entre la raideur du contact, les variables d'état et les
déviations de la géométrie est généralement inconnue. Par conséquent, l'intégration des
conditions de contact est prise en compte dans le processus d'intégration pas a pas. Le schéma
implicite de Newmark (voir Annexe 2) est retenu pour résoudre 1’équation Il - 23 couplée a un
algorithme de contact normal ([76], [79]) . A chaque pas de temps, deux conditions doivent étre
vérifiées pour évaluer la longueur de contact instantanée. Si I'écrasement est positif (i.e. le
contact est assuré a M;;) alors la raideur est positive et si I'tcrasement est négatif (i.e. il n'y a

pas de contact a M;;) alors la raideur est nulle.

I1.3.2 Pertes par frottement

Les pertes par frottement a la denture représentent une partie importante des pertes globales
dans une transmission mécanique. Elles sont associées a l'interaction entre les surfaces de
contact et au cisaillement du film lubrifiant. La vitesse de glissement (1) et la force (F,),

calculées au point M;; (voir Figure Il. 4), varient le long de la ligne d'action. Localement, la
puissance perdue au niveau des dents est donnée par cette expression :

Paenture(X) = Fn(x) Vg(x) Cf(x) Il1-24
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

La valeur moyenne de la perte par frottement a la denture (Qfrottement) PEUL étre estimée par
I'équation suivante :

Il-25
erottement = Paenture (%)

ligne draction

Cr est le coefficient de frottement.

e Détermination du coefficient de frottement

Le coefficient de frottement C; est un parametre critique pour estimer les pertes par frottement
a la denture. Il existe plusieurs méthodes simples pour calculer ce coefficient [80].

Méthodes Expression de Cy Parametres nécessaires
Kell 1755 Ho YoV (Rp*Rg)™" | F: charge normale (N)
cliey U : vitesse de roulement (m s™1)
Lemanski i
R, : rayon de courbure du pignon
(m)
R, : rayon de courbure de la roue
(m)
Benedict 3,17 108 F Uo - Viscosité (cP)
Kelley Cr =0,01271 logso AL F : charge normale (Ib in™?1)
V :vitesse de roulement (in s~1)
V, : vitesse de glissement (in s™1)

Tableau II. 5 : Equations empiriques pour la détermination du coefficient de frottement

Ces formules (voir Tableau I1. 5) ont été comparées a des courbes de frottement expérimentales.
Il apparait qu’elles ne sont pas valables pour des taux de glissement faibles et qu’elles ne suivent
pas le méme comportement pour des taux élevés (voir Figure II. 7).

0.08 -
0.07 £
0.06 -
0.05 -

0.04 4

0.03 4

0.02 1

Co fhicient de Frotiement

T-~"r~"i—~

0.01 1

0

=
=
S

0% 10% 20% 30%

Taux de glissement

== Benedict-kelly == Kelley-Lemansky =O=  Expérimentale ]

Figure II. 7 : Comparaison entre quelques lois de frottement [80]

Des nouvelles méthodes ont été développées pour calculer le coefficient de frottement Cy. Elles
ont toutes cette forme [80] ,[81] :
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

Cr = fsec @+ frige (1 — ) Il -26

Surface B

Cette formulation est basée sur une décomposition du contact en des zones ou les dents sont
séparées par un film lubrifiant (fluide) et des zones ou un contact entre solides apparait via les
asperités (sec). Le paramétre a représente le ratio des contacts entre aspérités et des contacts
séparés par un film d’huile.

Cette formule nécessite des mesures préalables, obtenues sur des bancs d’essais spécifiques,
pour caractériser le couple matériau/lubrifiant utilisé. En 1’absence de telles données, on choisit
un coefficient de frottement constant Cr = 0,05 qui est en accord avec les données de la
littérature [82] (voir Figure I1. 8).

0,0575 ——mm——
=
8 0057 +—— @
Q
& 0,0565 -
]
S 0,056 - ® _
E 0,0555 - ® Experimental
L
. 1 e @@ — e & 00—
£ 0,055 oo ©
2]

0,0545 L | T T 1 T 1

0 500 0 200 400 0 500
Torque [N.m] Torque [N.m] Torque [N.m]
200 rpm 400 rpm 1200 rpm
Figure II. 8 : Résultats expérimentale du coefficient de frottement [82]
I1.4 Modé¢les d’optimisation sur la transmission compléte

Dans cette partie, ’intérét est de passer a I’analyse de toute la transmission. Le rendement n’est
plus lié aux seules pertes par frottement a la denture, mais aussi aux roulements, au barbotage
ou encore aux joints. La réponse vibratoire de la transmission par engrenages est générée en
grande partie par ’excitation interne liée a I’erreur de transmission. L’état vibratoire du carter
qui en résulte constitue la principale source du bruit rayonné. On parle alors de bruit de siréne.

I1.4.1 Comportement vibro-acoustique de la transmission

La prediction du champ de pression acoustique rayonné par une structure vibrante, ici le carter
de la transmission, en tout point de I’environnement fluide nécessite la mise en ceuvre d’outils
de calcul complexes, méme dans le domaine des basses fréquences ou en I’absence d’un
couplage fort entre la structure et le fluide. Si I’on considére la puissance acoustique rayonnée
d’une structure vibrante immergée dans un fluide léger tel que 1’air, elle peut étre calculée a
partir de 1’état vibratoire de son enveloppe dans le vide, et nécessite de ce fait 1’estimation
préalable de la vitesse pariétale normale aux surfaces. Par conséquent, il convient tout d’abord
d’estimer a partir d’un mod¢le dynamique de structure cet état vibratoire.
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

I1.4.1.1 Mode¢le dynamique de la transmission avec carter élastique

Le comportement vibro-acoustique de la transmission se situe dans le domaine des basses
fréquences pour la partie structure, ou une description modale permet d’accéder au champ
vibratoire. Pour ce faire on considéere un modele complet par éléments finis (réalisé au moyen
du code éléments finis ANSYS®©) tenant compte, entre autres, de 1’¢lasticité du carter. Comme
le montre la Figure 11. 3, ce dernier est discrétisé par des eléments classiques élastiques linéaires,
soient 500 éléments volumiques a 8 nceuds et 3 degrés de liberté par nceud, et 6 000 éléments
de plaques (modéle de Kirchhoff-Love) a 4 nceuds et 6 degrés de liberté par nceud. Des
conditions d’encastrement sont imposées a sa base. La chaine de transmission quant a elle est
identique a ce qui est décrit a la section 11.3.1, a ceci prés que 1’on déconnecte les deux roues
dentées en prise. Les raideurs des roulements sont connectées simplement au carter. Le modele
de la transmission compléte comprend alors 7 400 nceuds et environ 40 000 degrés de liberté.
Le calcul de la base modale permet d’identifier 280 modes propres pour la transmission
compléte entre 0 et 20 kHz.

La réponse dynamique est alors directement déterminée a partir de cette décomposition modale
au travers du code ANSY S© en imposant la force de denture (action et réaction) sur les centres
du pignon et de la roue. Cette derniére est calculée selon la procédure décrite section 11.3.1, et
constitue une donnée d’entrée.

2
oo

=
Hibs
1Y
IR
1
i

Figure II. 9 : Maillage du carter de la transmission

I1.4.1.2 Puissance acoustique rayonnée équivalente de la transmission

Connaissant 1’état vibratoire (description en vitesse) in vacuo du carter ¥(7,t), la puissance
acoustique rayonnée, I1,., de la transmission immergée dans un fluide léger tel que 1’air
s’exprime, en régime harmonique, selon 1’expression suivante :

ac() = po €oS Orga(w) < Syy(F,w) > Ir-27
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

Po» Co constituent les caractéristiques du milieu fluide, respectivement sa masse volumique et
la vitesse du son dans le milieu (pour I’air sec, a la pression atmosphérique au niveau de la mer
eta 15°C, po=1,225 kg m3, ¢, = 340 m s™1), S Daire totale de la surface du carter qui rayonne,
0rqq(w), le facteur du rayonnement et Sy, (7, w) la densité spectrale de puissance unilatérale
(w > 0) de la vitesse normale en tout point 7 de la surface rayonnante a la pulsation w. Enfin,
Iopérateur < > représente la moyenne spatiale sur la surface immergée dans le fluide
environnant.

L’évaluation est donc astreinte a la connaissance du facteur de rayonnement o,,4(w) qui
nécessite de fait le calcul acoustique. En effet, ¢’est par définition le rapport entre la puissance
acoustique rayonnée et celle d’un piston rigide bafflée d’aire équivalente, vibrant a la moyenne
spatiale de la vitesse efficace normale a la surface rayonnante. Il traduit I’efficacité de
rayonnement de I’objet vibrant en fonction de la pulsation ®. Son calcul est complexe. C’est
pourquoi, sous couvert d’hypotheses simplificatrices, on tente généralement d’en fournir une
approximation plus ou moins simple. Dans notre cas d’étude, et comme le montre les travaux
de (1997) [83], on suppose que les couplages acoustiques entre les différentes faces du carter
parallélépipédique sont négligeables. Par conséquent, la puissance acoustique est évaluée
comme la somme des puissances acoustiques rayonnées par chacune des faces prises
indépendamment. La seconde hypothése est basée sur la connaissance de la fréquence f, dite
fréquence critique associée au rayonnement acoustique d’ondes de flexion d’une plaque mince
infinie immergée en fluide 1éger et définie par :

I1-28

p constitue la masse volumique de la plaque, E et v son module d’Young et son coefficient de
Poisson, et h, son épaisseur. Dans ce contexte de plaque infinie, et pour des fréquences
inférieures a la fréquence critique, il n’y a que des ondes acoustiques évanescentes et le facteur
de rayonnement est nul o(f < f,) = 0. Au contraire, pour des fréquences supérieures, on
observe le rayonnement d’ondes planes plus ou moins rasantes dont le facteur de rayonnement

est fourni par o(f > f.) =+/1— f./f, d’autant plus élevé que 1’on se rapproche de la
fréquence critique, soit o (f, « f) = +oco.

Si ’on considere une plaque de dimension finie de type rectangulaire simplement supportée,
bafflée et de caractéristiques identiques (E,v, p, h), plusieurs auteurs comme Maidanik ont
proposé des formulations approchées en identifiant notamment la notion de modes de bord et
de modes de coin. Pour le carter étudié et chacune de ses faces, et sans nuire a la généralité du
processus d’optimisation, on suppose que le facteur de rayonnement est égal a 1 au-dela de la
fréquence critique, et que la plague ne rayonne pas en deca de la fréquence critique. En effet,
I’atténuation du facteur de rayonnement pour des fréquences décroissantes en dessous de la
fréquence critique est de 1’ordre 15 dB/octave.

La fréquence critique calculée pour le carter en acier d’épaisseur h = 10 mm est égale a f, =
1175 Hz, inférieure a I’ensemble des fréquences excitatrices. Par conséquent, nous
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

supposerons pour notre application que a,,4(w) = 1. La puissance acoustique rayonnée en
régime harmonique est ainsi fournie par 1I’expression suivante :

g (w) = ﬁac(w) =poCo S < Syy(#, ) > Ir-29

Elle est dans ce cas égale a la puissance acoustique équivalente notée ERP (pour Equivalent

Radiated Power) dont I’expression est basée sur I’hypothése d’onde plane acoustique rayonnée
[84], soit :

ERP(w) = . (w) II-30

Par la suite, on retient I’ERP comme indicateur du comportement vibroacoustique de la
transmission. Pour 1’évaluer, il reste a calculer le terme < S,y (7, w) > en fonction de la force
de denture supposée connue comme donnée d’entrée.

I1.4.1.3 Calcul de la puissance acoustique rayonnée équivalente

Afin de calculer < Sy, (7, w) >, on considére en premier lieu la réponse normale en 1’un des
points sur I’'une des faces rayonnantes du carter repéré par la variable 7. Soit H"F (7, w) la
fonction complexe d’influence fréquentielle entre la réponse vitesse pariétale normale au point
7, noté V, et la force de denture F (appliquée conjointement et opposée sur le pignon et la roue
de ’engrenage selon la ligne d’action théorique), la densité spectrale unilatérale Sy (7, w)
s’exprime :

Sy, ) = [H"F(#, w)|? Spp(w) IT-31
ou Sgr(w), constitue la densité spectrale unilatérale de la force de denture. Par conséquent :

1 -
< S (Fw) >= 5 f f HYF (7, )2 Spp(w) dE I-32
S

Ainsi, ’ERP s’exprime :

ERP (@) = po Co j ] |HYF (7, )2 Spr(@) dZ II-33
S

Finalement, on retiendra I’ERP totale sur toutes les fréquences, ¢’est-a-dire f0+°° ERP (w) dw,
soit :

+

I1-34
ERP =p0 Cof
0

Srr(w) ﬂ |HVF (#, )|? dT dw
s

D’un point de vue pratique, I’intégrale de surface est évaluée a partir de la somme des vitesses
normales sur chaque face élémentaire rayonnante du modéle éléments finis, affectées des aires
élémentaires. Ainsi, pour la pulsation w,
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

S 2
ERP (w) = py ¢ Spr(w) Sj |HV’F(7}', (U)l

N I1-35
j=1

ou N est le nombre totale de faces élémentaires j, repérées par 7; et d’aires élémentaires s;. On
obtient Sgr(w) a partir de la transformée de Fourier de 1’évolution temporelle de 1’effort
dynamique de denture, calculée a partir de la réponse dynamique de la chaine cinématique.
Seuls les 5 premiers harmoniques de la fréquence d’engrénement ont été retenus pour évaluer
I’ERP. Par ailleurs, et pour évaluer H""* (7}, w), nous avons calculé, a partir du modele éléments

finis de la transmission sans couplage entre les roues dentées, la réponse pariétale sur chaque
face élémentaire induite par un effort harmonique et unitaire a la denture. Pratiquement, on
applique I’effort au niveau des 12 degrés de liberté correspondant au pignon et a la roue,
fonction des angles de pression a, et d’hélice 8. En effet, les efforts généralisés sur ces 12 ddL
sont proportionnelles a (voir Figure 1. 2):

‘<1 0 tan(B) —Rp tan(B) —Ry, tan(a,)tan(B) Ry, I1-36

-1 0 —tan(f) — Rytan(B) —Rp,tan(ay)tan(B) Ry, >

Il s’ensuit que les fonctions de réponse en fréquence H''F (7, w) dépendent des angles (ao, B),
soit H"F (7, w) = H"F (7, w, ap, B). Afin d’alléger les calculs, nous les avons évaluées a partir
d’une interpolation bilinéaire sur les deux variables d’angle.

Pour conclure, la puissance acoustique rayonnée équivalente totale s’exprime numériquement
selon la formule suivante :

5

N

N 2

ERP = pyco ) | Ser(koe) ) s [HYF G ke, @0, B)|
k=1 =1

I -37

La puissance acoustique totale équivalente en décibels, choisie comme fonction objectif
indicateur de la réponse vibroacoustique de la transmission, est alors donnée par :

ERP Il-38
LW = 10 log10
Href
avec [T, = 10712 W.
I1.4.2 Pertes totales de puissance

I1.4.21 Sources de pertes

Comme mentionné dans le premier chapitre, il existe un lien important entre les pertes de
puissance génerées dans une transmission et les températures de fonctionnement.
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

/\)

transmission

¢ \_~ | mécanique | chaleur évacuée

Pertes

Figure II. 10 : Comportement thermique d’une transmission

En régime permanent, la température moyenne de la transmission (assimilée a celle du bain
d’huile) dépend de 1’équilibre entre le flux de chaleur généré par les pertes (Qtorqr) €t le flux de
chaleur évacué par la transmission (Q¢pqcue)

Qtotar = Qévacue -39
Le flux de chaleur évacué est donné par 1’équation suivante :
Qévacué = Ug Scarter (Thuile - Tair) I1-40

U, est le coefficient global d’échange (W m™2 K™1) et S¢qy¢er- est la surface d’échange du carter

(m?), Thyie représente la température d’huile, supposée uniforme et T,;,- est la température de
I’air-environnant.

Par conséquent :

Qévacué Il-41

Thuite = Tair + U.s
g “carter

Cette équation montre qu’une augmentation des pertes peut engendrer une augmentation des
températures de la transmission mécanique.

Dans le réducteur mécanique simple étage étudié, les quatre sources de chaleur générées par les
pertes de puissance mécaniques sont :

e les pertes au niveau des roulements, qui sont dues aux déformations sous I’effet de la
charge dans les zones de contact et aux pertes hydrodynamiques avec le lubrifiant,

e les pertes au niveau des joints dues au frottement de I’arbre en rotation sur le joint
immobile,

e les pertes par barbotage dues a la rotation des pignons dans I’huile de lubrification,

e les pertes par frottement a I’engrénement dues au contact entre les dentures (elles sont
calculées comme expliqué dans 1’approche locale (équation |1 - 25)).

11.4.2.2 Pertes aux roulements

Les pertes aux roulements Q,ouiement SONt calculées a partir de la formulation proposée par
Harris issue des travaux de Palmgren [85]. Ces pertes sont la superposition d’une perte
dépendante de la charge Q,, due aux déformations élastiques et a des mouvements de glissement
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

qui se produisent dans les zones de contact, et d’une perte indépendante de la charge Q,,
affectée par les pertes hydrodynamiques dans le lubrifiant :

Qroutement = Qo + Q1 Il -42

Les pertes indépendantes de la charge s’expriment comme :

. 600 _ _ -
Slﬁv >2103m?s ' min~?

Qo= 95410772 f, (Rv)*3d,,° Il -43

600 _ 1.
Si ?v<210 3m?s 1 min™?

Qo= 2 1601077 f, dp,’ - 44

v est la viscosité cinématique du lubrifiant, d,, est le diamétre moyen du roulement, 2 est la
vitesse de rotation et f, est le coefficient de pertes hydrauliques donné par le constructeur, il
dépend du type de roulement et de la lubrification.

Du fait de la lubrification considérée dans cette étude, la valeur choisie pour f, est 2 sur chaque
roulement a billes [85].

Les pertes dépendantes de la charge s’expriment comme :
Q1=.(2f1P1dm “'45

P; est la charge équivalente appliquée au roulement et f; est une constante qui dépend du type
de roulement. Pour les roulements rigides a billes, la valeur sélectionnée de f; est 0.00075 [85].

I1.4.2.3  Pertes aux joints

Ces pertes de puissance (Qjine) SONt estimées a travers une formulation expérimentale
proposée par Simrit [86]. Cette formulation est valable pour un joint a lévres :

Qjoint = 7,69 107¢ @> N Il - 46
@ est le diamétre de ’arbre, N est la vitesse de rotation exprimée en tr min™?.
I1.4.2.4  Pertes par barbotage

La transmission par engrenages étudiée est lubrifiée par barbotage, c'est-a-dire que les pignons
sont partiellement immergés dans un bain d'huile (voir Figure Il. 11). Les formules de
Changenet et al. [87] sont utilisées pour estimer les pertes par barbotage (Qparpotage) -

p 22 Sn R, Cny Il -47
Qbarbotage = 2

p est la masse volumique de I’huile, Sy, est la surface immergée dans I’huile, R, est le rayon

primitif du pignon, 2 est la vitesse de rotation exprimée en rads~! et C,, est le couple
adimensionnel qui dépend du régime de fonctionnement.
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

Figure II. 11 : Pignon immergé dans un bain d’huile

La surface partiellement immergée du pignon S,,, est divisée en deux parties :
Sm = Sms + Sma Il-48
Smy est la surface mouillée des flancs :
Sms = Ry” (26 — sin(20)) II-49
Sma est la surface mouillée de la denture :

276 Hypns b I - 50

ma = Dp b0+ 7 cos(ay) cos(B)

Z est le nombre de dents du pignon, H;.,,; est la hauteur des dents du pignon, a, est I’angle de
pression, b est la largeur du pignon et 8 est I’angle d’immersion.

Plusieurs parameétres ont une influence sur les pertes par barbotage comme la viscosité de
I’huile, ou la vitesse de rotation du pignon. Le couple adimensionnel C,, dépend du régime
d’écoulement. On introduit deux parametres qui permettent de définir le régime d’écoulement

[87].
Nombre de Reynolds critique (Re.)

QR, b I-51
v

Re. =

Qest la vitesse de rotation du pignon, R, est le rayon primitif du pignon, b est la largeur du
pignon, v est la viscosité cinématique de I’huile exprimée en (m? s~1).

Parameétre homogeéne a une accélération (y)

1 -
Yy = w? (Ry.b.my)3 I-52
Siy <750 ms~2 et Re, < 4000
Cm — 0,812 (£)0,4-5 (V_OS)O,IFT.—O,6ReC—0,21(L)O,Zl Il -53
Ry R, R,

Siy <750 ms~2 et Re, > 4000
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

C,, =0,142 (R£)0,45(%)0,11:7,—0,6(}%)0,21 Il -54
P P P
Siy > 1250 ms™2 et Re; < 4000

C,, = 22,289 (%)0,1(%)—0,351:7.—0,88 Rec_0‘21(R%)°'85 Il1-55

Siy > 1250 m.s~2 et Re; > 4000

h Vo —oan. b Il -56
Cm = 3,905 ()} (=5)70% B0 ()0
14 p P

I, est le volume de I’huile dans le carter, h est la hauteur de 1’huile (voir Figure 11. 11) et E,. est
le nombre de Froude calculé comme suit :

PR Il-57

g est ’accélération gravitationnelle.
I1.4.2.5  Mdéthodes de modélisation thermique choisie

La méthode de résolution nodale a été choisie dans la suite de I’étude. Comme mentionné dans
le premier chapitre, cette méthode présente plusieurs avantages indéniables dans une approche
de conception, comme sa simplicité et sa rapidité de résolution. Elle permet d’estimer la
température des différents éléments d’une transmission et de mettre en évidence le couplage
entre les pertes mécaniques et la thermique dans les transmissions par engrenages. Cette
méthode a été utilisée dans de nombreux travaux sur les transmissions mécaniques ([36], [88]).

I1.4.2.6  Principe de la méthode des réseaux thermiques

La méthode des réseaux thermiques, développée par Changenet [72] sur les transmissions,
permet de prendre en compte 1’interconnexion des différentes sources de chaleur et de
déterminer la température de masse des différents éléments composant le réducteur mécanique.

Le principe de cette méthode est basé sur les étapes suivantes :

o identifier et calculer les pertes de puissance,

e décomposer le réducteur en différents éléments isothermes ou nceuds,

e connecter les nceuds avec les résistances thermiques dépendant du type de transfert
thermique entre les éléments (conduction, convection, rayonnement).

Si un échange de chaleur peut exister entre deux de ces éléments, ils sont alors connectés par
une résistance thermique. L’interconnexion de ces nceuds et de ces résistances forment le réseau
thermique. Les pertes sont ensuite ajoutées et estimées en prenant en compte leur dépendance
aux températures. Le modele des résistances thermiques est extrait de la loi de Fourier et repose
sur une analogie avec la loi d’Ohm (voir Figure 11. 12) :
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Chapitre II : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

Q_Tl_TZ_AT Il -58
Ren Ren
Grandeurs électriques Grandeurs mécaniques
Intensité du courant | Puissance thermique Q Neeud 1 v, V, Neud?2
Différence de potentiel Différence de température ® Résistance R
av AT ,
I
Résistance électrique R Résistance thermique R;y,

Figure II. 12 : Analogie électrique/thermique

Les résistances thermiques peuvent se composer comme les résistances électriques.

Dans le cas de résistances en série, la résistance équivalente vaut la somme des deux résistances.
Dans le cas de résistances en paralléle, I’inverse de la résistance équivalente vaut la somme de
I’inverse de chacune des résistances.

Le principe de la méthode des réseaux thermique repose donc sur la décomposition du modele
en éléments isothermes (engrenages, arbres, roulements, etc.).

Pour simuler la distribution de température en régime permanent dans le systéme étudié, la
modeélisation proposée par Durand de Gevigney et al. [89] pour un réducteur équipé d’un seul
engrenage a été adaptée. Ainsi, le réducteur d’étude est divisé en 14 éléments (voir Tableau II.
6). Le carter est décomposé en trois parties : i) une partie inférieure qui contient le bain d'huile,
ii) une partie latérale qui supporte les roulements apportant localement une certaine quantité de
chaleur, iii) une partie supérieure qui est en contact avec le milieu ambiant. Les roulements et
les arbres sont supposeés isothermes et sont représentés par un seul élément. Le pignon et la roue
sont aussi considérés comme isothermes mais a une température différente de la zone
d'engrénement qui représente la zone de contact entre les engrenages ou se produit le frottement.

A cela, on ajoute un nceud pour I’huile, ainsi qu’un neeud pour 1’air ambiant qui est un neeud
limite ou la température est imposée. Les fleches dans la Figure Il. 13 représentent les sources
de chaleur présentées précédemment, c’est-a-dire les pertes de puissance calculées par ailleurs.
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

NEUDS COMPOSANTS
1 Air ambiant
2 Carter bas
3 Carter latéral
4 Carter haut
5 Huile
6 Roulement primaire gauche
7 Roulement primaire droit
8 Roulement secondaire gauche
9 Roulement secondaire droit
10 Arbre primaire
11 Arbre secondaire
12 Pignon
13 Roue
14 Zone d’engrénement

Tableau II. 6 : Désignation des nceuds du réseau thermique

Pertes
Barbotage 7 ) 7|
Roulements
- Q= @@
[ [ LY '
| |
7 7
17 ‘ E )
: v 7 .
B eecienen Z | | 7 Huile
|; I -

Résistances thermigques 8 Roulements

]
- Striction D U l E rl
Conduction w ) ITJ @}* Arbres
L/ m‘ngrﬂ’;::‘:ztz Tair H J —I
” Convection avec [huile @ @ Eng{enages

Zone d'engrénement

Figure II. 13 : Réseau thermique du réducteur mécanique

11.4.2.7 Définition des résistances entre les nceuds

Les différents types de résistances thermiques sont présentés dans cette section mais les
modeles analytiques utilisés sont détaillés en Annexe 2.

e Résistance de striction

Lors de I’engrénement, une augmentation importante de température apparait au niveau des
surfaces en contact T(14). L’échauffement de la matiére au voisinage du contact se limite a
une profondeur faible par rapport a 1’épaisseur de la dent. Cette résistance dépend de
I’engrénement considéré et permet de simuler la répartition du flux entre la roue et le pignon.
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

La formulation de cette résistance est estimée par Changenet [72] a partir des travaux de Blok.
On en déduit les résistances R(12,14) et R(13,14) sur la Figure II. 13.

e Résistance de convection et de rayonnement

Comme illustré sur la Figure Il. 13, ces résistances (R(1,2), R(1,3),R(1,10),R(1,11) et
R(1,4)), lient un élément de la transmission (carter ou arbre débouchant) au milieu ambiant.
Les lois de Newton et de Stephan-Boltzmann [90] sont respectivement utilisées pour déterminer
leur valeur.

e Résistance de conduction

La conduction est calculée avec des formules classiques de transfert de chaleur par conduction.
Des éléments dans la transmission (arbres, roulements, etc.) sont représentés comme des corps
cylindriques ou plans et I’utilisation de la loi de Fourier [90] permet de déterminer cette
résistance. Comme présenté sur la Figure Il. 13, les résistances R(2,3), R(6,10) ou R(2,6)
constituent des exemples de ce type de résistance.

e Résistance de convection avec 1’huile

La convection avec I’huile est quantifiée de différentes facons suivant les composants
considérés :

- La rotation d’une roue dentée dans un bain d’huile provoque un échange convectif. Cet
échange est conditionné par deux phénomenes. D’une part, une partie des flancs du pignon est
immergée a la manicre d’un disque en rotation dans un fluide. D’autre part, I’huile qui se trouve
entre les dents est centrifugée et évacue lors de sa projection un flux de chaleur provenant des
dentures. Cet échange lie I’élément ‘engrenage’ (nceuds 12 et 13) a I’élément "huile’ (nceud 5).

- Concernant le transfert de chaleur entre I’huile (nceud 5) et les parois du carter (nceuds 2, 3,
4), I’huile brassée par I’engrenage se trouve en mouvement par rapport aux surfaces du carter.
Le carter étant de forme parallélépipédique, I’échange convectif est évalué en assimilant chaque
partie du carter a une plaque.

- Concernant I’échange de chaleur entre I’huile (nceud 5) et les roulements (nceud 6, 7, 8,9)
quand ceux-ci sont en contact avec 1’huile, une résistance de convection est définie entre ces
deux éléments (R(5,6), R(5,7),R(5,8) et R(5,9)).

11.4.2.8  Résolution du réseau thermique

Une fois le réseau thermique établi, le premier principe de la thermodynamique est appliqué en
chaque nceud (i) du réseau. Le taux de variation de I’énergie interne de I’élément considéré est
égal a la somme de la puissance thermique apportée au nceud et des quantités de chaleur
échangées avec les autres éléments :
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

T —T, I - 59

iCi = YN
dt j=1&j¢iRth(l’])

M; est la masse (kg), c; est la capacité calorifique massique (J kg~ K™1), T; est la température
(K), Q; est le flux de chaleur (W) et R, (i, j) est la résistance thermique (K W™1).

Un régime permanent ( % = 0) est considére dans cette étude. Le calcul des températures pour

chaque ¢élément de la transmission permet d’ajuster localement les propriétés rhéologiques du
lubrifiant. Puisque les pertes mécaniques et plusieurs résistances thermiques dépendent de ces

propriétés, la résolution de 1’équation matricielle peut se faire de maniére itérative (voir Figure
1. 14).

| Entrée des données |
+

| K0 |
!

| Initialisation des températures |
v
Calcul des résistances thermigues

indépendantes de la température
(conduction, contact)

Calcul de la viscosité de 1’huile
Calcul des pertes mécaniques Tant que
l Tik+1)—T;(k) >k

Calcul des résistances thermigues
dépendantes de la température

'

Détermination des températures i
Fitération k (T;(k))

Fin
i est un critére de convergence
k=001°C

Figure II. 14 : Algorithme de résolution du programme en régime permanent [72]
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Chapitre I : Modélisation de la transmission par engrenages pour calculer des fonctions objectifs

I1.5 Conclusion

Le développement présenté dans ce chapitre permet de mettre en place des modeles pour prédire
le comportement dynamique et énergeétique de la transmission de puissance. Deux approches
distinctes ont été mises en place. La premiére approche est une approche locale (se focalisant
sur la denture seule) qui vise a déterminer d’une part ’erreur de transmission, considérée
comme la source majeure du bruit des engrenages, et d’autre part les pertes par frottement a la
denture. La deuxiéme approche est une approche globale qui consiste a prendre en compte
I’ensemble du réducteur. Le comportement dynamique est basé sur 1’estimation de la puissante
acoustique équivalente rayonnée par le carter et le comportement énergétique est basé sur la
détermination des pertes totales. En se basant sur ces approches, le chapitre suivant presente les
fonctions objectifs utilisées dans cette étude et les paramétres d’optimisation.
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Chapitre III : Formulation du probléme et
méthode d’optimisation choisie
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Chapitre III : Formulation du probléme et méthode d’optimisation choisie

I11.1 Introduction

Dans le deuxiéme chapitre, I’ensemble des modéles (dynamique et thermique) utilisés dans
cette étude ont été introduits. Ces derniers permettent de définir les fonctions qui seront
minimisées dans le cadre d’une optimisation multi-objectifs afin d’obtenir le front de Pareto
pour différentes variables de décision.

Sur cette base, le présent chapitre a pour but de mettre en place la méthode d’optimisation
retenue. A cet effet, une formulation du probléme est introduite pour clarifier le but de ce travail.
Ensuite, ce chapitre présente les variables de décision avec leurs domaines de définition, les
contraintes a respecter et la méthode d’optimisation choisie pour la résolution. Afin de valider
cet algorithme d’optimisation, différents cas tests ont été réalisés. La derniére partie met en
évidence le choix des parametres de la méthode d’optimisation.

II1.2 Formulation du probléme

Le but de ce travail est de réaliser une optimisation des parametres de conception des
engrenages correspondant aux parametres micro et/ou macro-géométriques pour garantir leur
performance et réduire le niveau de bruit.

Les fonctions objectifs pouvant étre traitées dans cette optimisation sont :
o La valeur efficace des fluctuations de I’erreur de transmission (en micrometres) :

f1 = ETgrus

e Les pertes par frottement a la denture (en watts) :

fo= erottement

e La puissance acoustique rayonnée équivalente (en décibels) :

e Les pertes totales définies par (en watts) :

fa = Qtotal = erottement + Qroutement + Qjoint + Qbarbotage

L’idée de ce travail est de pouvoir analyser les différences, entre deux cas distincts de
I’optimisation multi-objectifs :

e Optimisation du comportement dynamique de la transmission qui peut se faire via la
valeur efficace des fluctuations de I’erreur de transmission (ETgys) OuU la puissance
acoustique rayonnée équivalente (L,,).

e Optimisation du comportement énergétique qui peut se faire par une approche locale

(erottement) ou gIObaIe (Qtotal)-
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Chapitre III : Formulation du probléme et méthode d’optimisation choisie

I11.3 Variables de décision

Les variables de décision constituent les paramétres d’optimisation dans une optimisation
multi-objectifs.

e Variables macro-géométriques

Dans le cadre de ce travail, les variables macro-géométriques retenues sont 1’angle d’hélice 8
et I’angle normal de pression a,. L’entraxe de fonctionnement a,, est fixé conduisant a un
module normal m variable dépendant des valeurs de . Cette relation est donnée par la formule
suivante :

_ 2ay, cos(B)

my = -1
0 Z,+ 7,

e Variables micro-geométriques

Les variables micro-géométriques correspondent a des modifications du profil des dentures et
sont définies par deux parametres pour chaque roue dentée (Ey, E,, I, I) ([20],[91]). E; est la
profondeur de la correction de profil aux sommet du pignon (1) ou de la roue (2). Le paramétre
I; est la longueur adimensionnée impactée par la correction au sommet du pignon (1) ou de la
roue (2). La correction du profil au sommet de la dent considérée est linéaire (voir Figure I11.
1). Sur la ligne d’engrénement dans le plan apparent, la longueur de profil corrigé est I" €, Pp,.
Les paramétres I; représentent donc la fraction du segment de conduite sur lequel s’étend
chaque correction de profil.

Extend of
modification

e Pb, |

+

£qPb,

Tooth tip Limit of active profile

Figure III. 1 : Correction de profil projetée sur la ligne d’action inspiré par ([68],[92])

L’espace de recherche et le type des variables de décision sont indiqués dans le Tableau IlI. 1.
Le vecteur des variables de decision X est défini comme suit :

X = [ﬁ,ao,El,Ez,I—i,I—'z] -2
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Chapitre III : Formulation du probléme et méthode d’optimisation choisie

Variables de décision Espace de recherche Type des variables
Angle normal de pression «, [15 — 25°] Continue
Angle d’hélice [0 —30°] Continue
Profondeur de la correction de profil E;, E, [0 — 100 pum] Continue
Longueur adimensionnée I3, I, [0—0,5] Continue

Tableau III. 1 : Espace de recherche des variables de décision

I11.4 Contraintes

L’espace de conception doit étre contraint pour garantir que les solutions résultantes seront
réalisables [93]. Dans les engrenages, il est nécessaire d’inclure deux types de contraintes : les
contraintes géométriques et les contraintes de capacité de charge. Les premiéres garantissent
que I’engrenage est congu de maniére adéquate et, par conséquent, fonctionnelle. Les secondes
garantissent que l’engrenage peut résister aux conditions opérationnelles. Les contraintes
appliquées dans le cadre de cette thése sont présentées ci-dessous.

I11.4.1 Rapport de conduite total

Le rapport de conduite total (&) est obtenu a partir de la somme du rapport de conduite
transversal (&) et du rapport de recouvrement (gz). Ces parametres sont calculés a partir des
parametres de la macro-géométrie de I’engrenage et de I'entraxe de fonctionnement ([94]).
Comme recommandé par la littérature [95], le rapport de conduite total doit étre supérieur a 1,2
pour assurer une transmission continue du mouvement.

g1(X) =& = g, + &g
1 -3
g1(X) =12

111.4.2 Interférences

L’interférence de taillage correspond a une troncature du profil en développante de cercle par
’outil de taillage lors de l'usinage. Elle dépend du nombre de dents de la roue, de ’angle de
pression normal et du coefficient de déport. La condition de non interférence (pour une
géométrie normalisée) est donnée par :

Z
g.(X) = 2 sinz(ao) -—(1-x)
I -4

92(X) 20
L’interférence de fonctionnement correspond a un contact entre dentures en un point situé non
pas sur le profil en développante de cercle, mais sur le profil de raccordement en pied de dent,

car le rayon du cercle de pied actif est trop faible. 1l dépend principalement de la saillie et de
I’entraxe de fonctionnement.
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2

g
s
~

——
iz

Figure III. 2: Parameétres géométriques au cours de I'engrénement (reproduit de [23])

Il 'y a interférence de fonctionnement lorsque le segment de conduite sort du segment [T, T,]
(voir Figure 111. 2). La condition de non interférence de fonctionnement est :

-5
g3(X) =0
Cette condition doit étre vérifiée pour les deux roues.

De méme, des interférences de matiere peuvent se produire en fonctionnement, en raison des
déformations des dentures générées par la charge transmise.

Les parameétres de conception et de fonctionnement des engrenages doivent étre compatibles
avec I’absence d’interférences.

111.4.3 Contraintes sur la forme des dents

Le controle de I’épaisseur curviligne de téte (s,) est nécessaire afin d’éviter une forme de
denture trop pointue. Cette épaisseur ne doit pas étre inférieure a 0,1 m,.

9s(X) =s,>0,1m, -6

III1.4.4  Contraintes de flexion en pieds de dents

Lorsqu’une charge suffisamment élevée est appliquée de fagon cyclique a une dent, une fissure
de fatigue peut s'amorcer et ensuite se propager jusqu'a la rupture complete de la dent ou de la
jante. Les amorces des fissures en pied de dent sont généralement localisées dans les profils de

79

Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2021LYSEI079/these.pdf
© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre III : Formulation du probléme et méthode d’optimisation choisie

raccordement sollicités en traction. Le calcul normalisé de cette contrainte de traction fait
intervenir plusieurs coefficients de correction pour tenir compte des approximations faites et
des conditions de fonctionnement. Cette contrainte, basée sur une formule standard simplifiée
ISO-6336-1 (méthode B) [74], doit étre vérifiée pour chacune des deux roues.

C
gs(X) =0 = R bm- Ye Yo Yp Yp Yor Ky Ky Kpp Ko
0

Ry b -7

9s(X) < 044m = 500 MPa

Yr est le facteur de forme, Y est le facteur de concentration de contraintes, Yz est le facteur

d’inclinaison, Yy est le facteur d’épaisseur de jante, Y, est le facteur de profondeur de dent, K,
est le facteur d’application, K, est le facteur dynamique interne, Kyp est le facteur de

distribution longitudinale de la charge et Ky, est le facteur de distribution transversale de la
charge.

111.4.5 Pression maximale de contact

Lorsqu’une dent d’une roue en rotation applique une charge sur la dent de 1’autre roue en
rotation, une charge ayant une direction perpendiculaire a la surface est appliquée et se déplace
le long de la ligne d’action, sur le flanc actif. Ceci conduit a des contraintes de cisaillement
élevées sous la surface du flanc actif. Avec des cycles répétés d’application de charge, des
fissures peuvent apparaitre sous la surface et remonter jusqu’a cette derniére. Par conséquent,
I'intensité de la pression de contact des dents lors de I'engrenement est a l'origine de la
détérioration des surfaces des dents. Il est donc nécessaire de prendre en compte cette pression
afin d'évaluer la résistance mécanique de I'engrenage. Puisque le contact entre les deux surfaces
est un contact linéique, la distribution de pression dynamique P (x) peut étre déduite en utilisant
la théorie de Hertz soit :

P(x) = Ppgye |1— -8

g est la charge par unité de largeur de contact (segment), ay est la demi-largeur du contact

hertzien (voir équation Il - 2), d,, est la largeur d’une cellule suivant la largeur de contact (voir
Figure 111. 3).
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Pmax

Figure III. 3 : Détermination de la pression maximale sur chaque segment

La pression de contact maximale est vérifiée pour chaque position angulaire et doit étre
inférieure a la valeur admissible :

g6(X) = Pnax

96(X) < Py = 1200 MPa

-9

II1.5 M¢éthode d’optimisation choisie

Comme mentionné au premier chapitre, dans les problémes multi-objectifs (MO) il n'existe pas
une solution unique qui minimise tous les objectifs simultanément mais un ensemble de
solutions qui correspondent aux meilleurs compromis possibles entre les objectifs. Lors de la
résolution d'un probléme MO, on souhaite non seulement trouver cet ensemble de solutions de
compromis, mais aussi que ces solutions soient bien réparties le long du front de Pareto. Les
algorithmes évolutionnaires (EA), qui font partie des méta-heuristiques, se sont avérés tres
efficaces pour résoudre ces problémes en trouvant un ensemble représentatif de solutions
optimales de Pareto.

Parmi ces algorithmes, la méthode d'optimisation la plus couramment adoptée pour résoudre
les probléemes multi-objectifs est l'algorithme génétique élitiste Non-Sorting Genetic
Algorithm-11 (NSGA-II). NSGA-II est largement utilisé en raison de son efficacité, de sa
rapidité de convergence, de sa capacité a tester et a préserver la diversité (c'est-a-dire une
répartition des solutions du front de Pareto). Cet algorithme constitue un outil d'optimisation
puissant [96] qui utilise un concept de classement basé sur le degré de non-dominance des
solutions [97]. La popularité de NSGA-II fait qu'il a été codé dans plusieurs langages de
programmation informatique. De nombreux chercheurs ont cité dans leurs travaux des études
utilisant cet algorithme surtout dans le domaine des engrenages comme mentionné dans la
section 1.7 ([68],[70] ,[98], [67].[99]). En conséquence, il a été retenu dans le cadre de cette
étude.

Cet algorithme a été proposé par Deb et al [100]. 1l constitue une version révisée de I’algorithme
génétique NSGA proposé par Srinivas et Deb [101]. L organigramme de NSGA-I11 est présenté
sur la Figure I11. 5, dans le cas ou 2 fonctions objectifs sont utilisées (f;et f;) avec ’angle de
pression a, et I’angle d’hélice f§ comme variables de décision. Tout d’abord, NSGA-II utilise
la dominance de Pareto pour classer les individus de la population en fonction de leur rang de
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dominance. Ensuite, NSGA-II applique des opérateurs évolutifs (sélection, croisement et
mutation) pour créer une population des descendants ayant la méme taille que la population des
parents. La population combinée des parents et des descendants est ensuite répartie en fronts
suivant les rangs de dominance des individus. Enfin, la population de la génération suivante est
sélectionnée a partir de la population combinée en tenant compte des fronts classés et de la
distance d'encombrement. La distance d'encombrement (crowding distance), utilisée dans
I'opérateur de selection de NSGA-II, est concue pour maintenir la diversité au sein de la
population. La procédure de sélection dans NSGA-I1 est caractérisée par une stratégie élitiste
qui permet de sauvegarder les meilleures solutions trouvees lors des générations précédentes
(préservation de la diversité).

Les étapes de résolution de cet algorithme commencent par une initialisation qui permet de
geénerer une population aléatoire de N, individus sur tout le domaine de définition. Ensuite,
comme pour les algorithmes évolutionnaires, NSGA-II fait évoluer la population grace aux
opérateurs de croisement et mutation décrits ci-dessous.

Le choix des parents (P,) a partir d’une sélection par tournoi (voir Annexe 3) consiste a
trier aléatoirement deux individus différents de la population X; et X, et a conserver le meilleur
des deux. La qualité de la solution se mesure par élitisme en regardant le rang des deux
individus. En effet, le rang est calculé itérativement. Les points non dominés sont de rang 1.
Ensuite ils sont retirés et les points de rang 2 sont de nouveaux les points non dominés parmi le
reste et ainsi de suite jusqu’a ce qu’on traite tous les individus de la population. Si les deux
points a comparer sont de méme rang, alors une nouvelle technique est appliquée pour favoriser
la diversité. Pour cela, NSGA-II utilise la distance d’encombrement (voir Figure I11. 4). Cette
distance est calculée de la fagon suivante pour un point i de rang quelconque r :

si x; est au bord

d.(i) = O fieCeinn) = fiexiot) 11 - 10

f max _f min
k k

J2

f1
Figure III. 4 : Distance d’encombrement [102]

Le fait de garder les individus ayant la distance la plus grande et a rang fixe favorise la diversité
dans la population et permet d’explorer tout le front Pareto.
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A partir de ces parents, il faut générer les descendants (D,). Ceci se fait par le croisement
et la mutation. Ces deux opérateurs sont appliqués par des probabilités P. et B,, (données par
’utilisateur). En fait, la mutation consiste a générer un individu enfant x, en modifiant les
coordonnées de I’individu parent x,. La mutation utilisée dans NSGA-II est la mutation
polynomiale [103]. Le croisement consiste a mélanger de maniére stochastique les parents P;
et P, de sorte a obtenir deux enfants D; et D,. L’opérateur de mutation est utilisé pour
I’intensification et celui de croisement pour 1’exploration.

Pour garder juste les individus qui améliorent la population, la sélection et la
recombinaison se font en mélangeant la population des descendants et la population initiale
(triée), ce qui fait une taille de population de 2N,, individus. Ensuite, a I’aide du rang et de la

distance d’encombrement, seulement N,, individus sont conservés pour obtenir la population
finale a chaque itération (t).

Cet algorithme présente 1’avantage de combiner une exploration intensive de 1’espace des
solutions a I’aide de la mutation et du croisement et une garantie de non-régression que permet
I’opérateur de sélection basé sur le rang et la distance d’encombrement.
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Début
t=0

Parameétres d’optimisation : taille de la
population, nombre de générations, ...

!

Population initiale de n individus

Py = {xy, X5, X3, .., X, } tel que
xy = [@gy, 1] X2 = [@oz, B2].- -

Calcul des fonctions objectifs de la population
initiale

fl = ETRMS(xj)J _fz = erottement(xi)

|

| Approche de tri non-dominé |

|

| Calcul de la distance d’encombrement |

l

Appliquer les opérateurs de sélection,

croisement et mutation pour générer la

population de descendants | t=t+1 |

!

Calcul des fonctions objectifs de la population
de descendants

!

Appliquer I’approche d’élitisme pour générer
la population suivante (distance
d’encombrement, rang, ...)

Non

Maximum nombre
d’itérations ?

Solutions optimales

Figure III. 5 : Procédure de NSGA-II

II1.6 Vérification de la méthode NSGA-II sur des cas tests

NSGA-II a été programmé puis testé afin d’évaluer ses performances et sa validation en
I’exécutant sur certains cas tests bien connus a deux objectifs, avec et sans contraintes, dont la
solution analytique (front de Pareto) est connue. Notre version d’outil a ainsi pu étre validée.
La fonction ZDT1 sans contraintes imposées est un exemple de cas tests standards, définie par :
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( fi(x) = x,
f200) = g)h(fi(x), g(x))
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Tableau III. 2 : Comparaison de front de Pareto de la fonction ZDT1 a la théorie

Le Tableau Ill. 2 montre la compatibilité entre les deux fronts de Pareto et d’autres cas tests
sont présentés dans I’ Annexe 3.

II1.7 Parameétres d’optimisation

Dans cette partie, les fonctions objectifs sont la valeur efficace des fluctuations de 1’erreur de
transmission (ETxys) et les pertes par frottement a la denture (Q trottement) €t les variables de
décision sont les deux parametres macro-géométriques (S,a,). Les opérateurs de 1’algorithme
NSGA-II sont guidés par un certain nombre de parametres fixés au début de I’optimisation. De
nombreuses simulations ont été réalisées afin de trouver des valeurs adéquates pour ces
parametres.

e Taille de population (N,)

C’est le nombre d’individus. Si N,, est trop grand, le temps de calcul de I’algorithme peut
s’avérer trés important pour converger vers des solutions envisageables. La taille de population
doit étre choisie de facon a réaliser un compromis entre le temps de calcul et la qualité du
résultat. Certains auteurs I’ont fixé entre 20 et 100 [104].
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Figure III. 6 : Evolution de la valeur minimale de I'ET;,s en fonction du nombre d’individus

La Figure Ill. 6 présente 1’évolution de la valeur minimale de la fonction objectif ETgys @
chaque génération et pour différentes valeurs de la taille de population. Ces points a chaque
génération appartiennent au front de Pareto. Il est constaté que si le nombre d’individus est trop
petit (N, = 20 ou N, = 40), I’algorithme peut converger rapidement mais vers un optimum

local peu intéressant. L’analyse menée a montré que 100 individus sont suffisants pour chercher

les meilleures solutions dans leurs domaines de définition et permettent d'obtenir des résultats
fiables.

e Nombre de générations

C’est le nombre d’itérations. Il est préférable qu’il soit assez important afin de mieux visualiser
la convergence vers la solution optimale. Certains auteurs utilisent un nombre compris entre
100 et 10000 générations [104]. Plus la taille du probléme et le nombre d’individus dans la

population sont grands, plus le nombre de générations permettent une convergence vers les
optima de Pareto doit étre grand.

La Figure Ill. 7 présente I’évolution de la valeur minimale de 1I’ETgy du front de Pareto en
fonction du nombre de générations. La Figure 111. 8 présente I’évolution de la valeur minimale
de Qfrottement du front de Pareto en fonction du nombre de générations. Ces figures permettent
de déterminer le nombre maximum de générations nécessaire.
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Figure III. 7 : Evolution de la valeur minimale d’ET.,s en fonction du nombre de générations
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Figure III. 8 : Evolution de la valeur minimale de Qy,,cmen: €N fonction du nombre de générations

Ces figures montrent la réduction des fonctions objectifs au cours des générations jusqu’a
I’obtention de leurs valeurs minimales. La Figure I1l. 7 montre que, a partir de 80 générations,
le minimum de I’ETgy,s €St atteint et reste constant. De méme, la Figure 1ll. 8 montre que le
minimum de Q fyottement €St atteint a partir de la génération 80.

Ces deux figures montrent qu’en passant a 150 générations, la convergence vers le minimum
des fonctions objectifs est atteint a la génération 100. Donc, un nombre de générations égal a
100 correspond a une limite au-dela de laquelle aucun changement significatif n'est détecteé dans
la simulation effectuée.
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Figure III. 9 : Répartition de I'angle d’hélice g des individus du front de Pareto en fonction du
nombre de générations
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Figure III. 10 : Répartition de I’angle normal de pression «, des individus du front de Pareto en
fonction du nombre de générations

La Figure 111. 9 (respectivement Figure 111. 10) présente le nombre d'individus correspondant a
chaque intervalle d'angle de pression (respectivement d'angle d'hélice) pour chaque génération.
Il est observe qu'il existe une variété de valeurs d'angle de pression «, et d'angle d’hélice g dans
la population initiale (génération 0).
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e Probabilité de croisement (P,.)

Cette probabilit¢ détermine la probabilité qu’un enfant soit créé a partir du croisement de
parents ou non. Elle dépend du probleme a traiter et de la forme de la fonction objectif. Les
recherches n’ont pas pu déterminer une valeur optimale de P, car celle-ci s’applique sur une
paire de chromosomes (individus), contrairement a la probabilité de mutation qui s’opére sur
chaque chromosome. Les valeurs généralement admises sont comprises entre 0,5 et 1 [105].

D’apres les différents tests réalisés et la littérature, il est noté qu’une valeur faible de P. ne
permet pas d’avoir une variété d’individus. Plus cette probabilité est élevée, plus il y a de
nouvelles structures qui apparaissent dans la population. Plus les candidats de la génération
préceédente sont performants, plus ils ont de chance de devenir des parents. La valeur choisie de
P, est 0,9.

¢ Probabilité de mutation (B,,)

Ce taux est généralement faible puisqu’un taux élevé peut engendrer une solution sous-
optimale. Quelques taux de mutation communément employés en algorithme évolutionnaire
peuvent étre trouvés dans la littérature comme PB,,=0,01 [106], ou encore B, € [0,005; 0,03]
[107]. Dans certains cas, ce taux peut aussi prendre une valeur égale a (1/1,) ot [, est la longueur
de la chaine de bits codant le chromosome dans un codage binaire. La mutation permet
d’étendre I’espace de recherche et de réduire la probabilité de converger vers un minimum local.
La probabilité de mutation est habituellement faible (moins de 1%), afin de conserver un
équilibre adéquat entre 1’évolution et les mutations. Si B,, est égal a 1%, chaque individu de la
population enfants a une probabilité de 1% d’étre retiré ou d’étre remplacé par un autre individu
sélectionné de maniere aléatoire. Une valeur faible de P, est désirée afin d’atténuer I’effet de
mutation qui altérerait trop les génes des individus. La valeur choisie pour B,, est 0,01.

25

Taux d’occupation (%)
o o [
(=] h =]

n

=l
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Générations

Figure III. 11 : Taux d’occupation de la population enfant

La Figure Ill. 11 présente le taux d’occupation de la population enfants a chaque génération
pour 100 individus et 100 générations. Ceci montre la diversification de la population méme
avec un taux de mutation faible.
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I11.8 Mise en cuvre sur la transmission étudiée
(programmation)

L’optimisation multi-objectifs est construite a partir de la communication entre deux logiciels
distincts. A chaque itération, le 1°" programme (écrit en Fortran) simule 1’engrénement. Il lit
des fichiers contenant les caractéristiques géométriques de 1’engrenage et/ou les corrections de
profil et calcule les fonctions objectifs liées a la denture : ’erreur de transmission (ET) et les
pertes par frottement. A partir de ces résultats, un programme Matlab génére 1’algorithme
d’optimisation NSGA-II.

A son tour, I’algorithme d’optimisation NSGA-II regoit comme entrées les corrections de profil
et/ou les paramétres géométriques choisis aléatoirement dans leurs domaines de définition
représentant les composants de chaque individu de la population et les paramétres de la méthode
d’optimisation, et calcule ensuite la valeur des fonctions objectifs en communiquant avec le 1
programme. Les opérations d’optimisation sont appliquées par la suite pour garantir que le
meilleur individu soit présent a chaque génération. Cette boucle se répéte jusqu’a la condition
d’arrét (voir Figure Il1. 12).

Domaine de définition des Parameétres de ’algorithme :
variables de décision nombre de générations, ...
v v
Population |{ | Simulation .| Simulation
initiale | 47| d’engrénement thermique
Opérateurs
d’optimisation
Simulation 3
vibro-acoustique| 3
; Maximum nombre
i.].Culeul des fonctions objectifs i | @itérations ? >
Non
h
Algorithme d’optimisation NSGA-II

Figure III. 12 : Optimisation des fonctions objectifs

De méme, 1’optimisation de toute la transmission de puissance nécessite un couplage entre les
programmes écrits en Fortran et Matlab. D’une part, les pertes totales sont la somme des
différentes pertes dans le réducteur. L’exécution du 1°" programme simule 1’engrénement pour
déterminer les pertes a I’engrénement et les intégrer dans le réseau thermique programmé sous
Matlab. D’autre part, la puissance acoustique équivalente rayonnée est déterminée a partir de
I’amplitude de I’effort dynamique a la denture calculée grace au 1*" programme. Ce bouclage
entre les deux logiciels est intégré dans 1’algorithme d’optimisation NSGA-II.

Pour I’optimisation, la communication entre les deux programmes prend du temps. A chaque
itération, Fortran lit des fichiers de données (fichier.dat) et retourne des fichiers résultats en
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format texte (txt). Matlab lit ses fichiers et retourne des fichiers résultats optimisés
(fichiers.dat). Cette boucle de lecture et écriture des fichiers fait croitre le temps de calcul. De
plus, en augmentant le nombre de parameétres de I’ optimisation (nombre d’itérations et taille de
la population), le temps de calcul augmente. Les calculs ont été réalisés sur un cluster pour
minimiser leur durée. Le temps de calcul de ’algorithme NSGA-II sur le cluster est de 4h.
Cependant, ce temps dépend du nombre de variables de décision. Des calculs paralléles en MPI
ou openMP n’ont pas pu €tre réalisés, en raison de I’impossibilité d’organiser le partage et
I’échange des informations entre taches non-indépendantes.

I11.9 Conclusion

Dans ce chapitre, une formulation du probléme d’optimisation multi-objectifs sur le réducteur
considéré a été présentée, ainsi que les variables de décision utilisées dans 1’optimisation et les
contraintes a respecter. Nous avons également décrit le fonctionnement et les différents
parametres de 1’algorithme génétique NSGA-II qui a éteé retenu dans le cadre de cette étude.
Cet algorithme a été programmé sous Matlab et, pour évaluer sa validation, différents cas tests
ont été réalisés et lancés avec succes. Les différents résultats obtenus a I’issu de la démarche
d’optimisation mise en place sont présentés dans le chapitre suivant.
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IV.1 Introduction

Aprés avoir mis en place 1’algorithme génétique NSGA-II, I’idée est de I’appliquer & notre
problématique. Les résultats de I’optimisation multi-objectifs obtenus par la méthode NSGA-
Il sont donc présentés dans ce chapitre. Comme mentionné dans le troisieme chapitre, les
variables de décision de I’optimisation sont liées a la définition macro-géométrique (angle de
pression et angle d’hélice) et/ou micro-géométrique des dentures (corrections de profil).
Différentes formulations du probléme a deux objectifs sont étudiées. Dans un premier temps,
les fonctions objectifs liees a la denture sont optimisées (ETguys, Q rrottement)- ENSUite, celles
liées a la transmission compléte (L, Q¢orq;) SONt Minimisées et une comparaison entre ces
approches est réalisée. Enfin, une optimisation avec 3 fonctions objectifs est traitée.

IV.2 Résultats de ’optimisation

Les paramétres de I’algorithme d’optimisation (taille de population, nombre de générations,
etc.) ont été fixés dés le début de I’optimisation multi-objectifs comme mentionné dans le
troisieme chapitre.

IvV.21 Point de référence

Avant de réaliser I’optimisation multi-objectifs, les fonctions sont calculées pour un point de
référence sans corrections de profil. Les parametres macro-géométriques de ce point sont
indiqués dans le Tableau IV. 1. Les caractéristiques mécaniques et thermiques ainsi que les
valeurs des contraintes a respecter sont présentées dans le Tableau IV. 2 et sur la Figure V. 1.

Point de référence
Parameétres Valeurs
Angle de pression normal (a,) 20°
Angle d’hélice (f) 20°
Module normal (m,) 3 mm

Tableau IV. 1 : Parameétres géométriques du point de référence

Point de référence
Paramétres Valeurs
ETrys 0.3 um
erottement 1130 W
Ly 92 dB
Qtotal 1897 W
Tpignon 110°C
Thuile 92° C
91 2.67
g3 341 MPa 418 MPa
Ja 1132 MPa

Tableau IV. 2 : Caractéristiques mécaniques et thermiques du point de référence
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Qbarbotage
23%

Qfrottement
59%

Figure IV. 1 : Sources de pertes de puissance au point de référence

La Figure IV. 1 indique que I’engrenage génére plus de 80% de la perte de puissance totale. A
partir du Tableau 1V. 2, on peut souligner que pour le point de référence, 1’échange avec le
milieu environnant est suffisant pour assurer une température du bain d’huile inférieure a
100°C : Thyire = 92°C. La température de 1’engrenage est par contre plus élevée : par exemple,
la température de masse du pignon est de 110°C. Il est clair que la contrainte du rapport de
contact total g, = 2,67 est bien respectée (g; = g1 1m = 1,2). De méme, les contraintes de
flexion en pied de dents du pignon et de la roue, gs pignon = 341 MPa €t gs .oy = 418 MPa,
sont respectées (gs < o,4m = 500 MPa). Enfin, la pression maximale de contact au point de
référence g¢ = 1132 MPa est bien inférieure a la valeur limite de 1200 MPa. La puissance
acoustique rayonnée par le carter en décibels au point de référence est egale a 92 dB.

A partir de cette référence, une optimisation multi-objectifs est réalisée dans la section suivante
en considérant deux approches distinctes. Dans un premier temps, 1’étude se portera
essentiellement sur la denture pour ensuite s’étendre a la prise en compte de la transmission
complete.

1v.2.2 Résultats obtenus en focalisant ’étude sur la denture

e 2 variables de décision

Le vecteur des variables de décision X; comporte 1’angle d’hélice f et 1’angle de pression
normal « :

X1 = [B, ao]

En se focalisant au niveau de la denture, les fonctions objectifs sont la valeur efficace des
fluctuations de I’erreur de transmission (ETgys) €t les pertes par frottement a la denture
(Qfrottement). Comme il faut respecter les contraintes présentées au troisieme chapitre, ce
probléme peut s’écrire de la maniere suivante :

95

Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2021LYSEI079/these.pdf
© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre IV : Résultats

[ g1(Xy) =12
92(X1) =0
93(X1) =0

ga(X1) > 0,1my
gs(X1) < 500 MPa

Lg6(X1) < 1200 MPa

:{ min(f; (X1)) = min(ETgus) soumis & 4

min(fz (X1)) = min(erottement)

Les résultats de cette optimisation avec deux variables macro-geometriques sont présentes sur
la Figure I1V. 2 et la Figure 1V. 3.

¢ Optimisation 2 parameétres @ Point de référence
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Figure IV. 2 : Front de Pareto associé a deux fonctions objectifs : ETys et Qo cmen: @avec 2 variables
de décision
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Figure IV. 3 : Solutions associées au front de Pareto
Py P, P;
[BC) —ay(®)] [3-20,12] [18,77 — 24,3] [1,17 — 24,90]
[£; (um) — E; (pm)] [0,0] [0,0] [0,0]
[l =[] [0,0] [0,0] [0,0]
ETRMS (},lm) 0,18 0,40 3,50
Qfrottement (W) 1163 1019 977

Tableau IV. 3 : Caractéristiques des points spécifiques
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La Figure V. 2 présente le front de Pareto de 1’optimisation multi-objectifs. L’axe des abscisses
est associé aux valeurs du premier objectif (ETgys) et I’axe des ordonnées a celles du second

ObjeCtif (erottement)-

Comme le montre la Figure IV. 2, le front de Pareto présente tout d'abord une diminution
significative des pertes par frottement (de 1163 a 992 W) avec une petite variation de la
fonction ETg s (0,18 a 0,5 um). Ensuite, on observe un changement de pente qui se traduit par
une variation de ETgys significative (de 2,5a 3,5 um) pour des pertes de puissance par
frottement approximativement constantes (de 992 a 977 W).

La Figure 1V. 3 présente les valeurs des variables de décision des points du front de Pareto. Elle
montre que le changement soudain de la pente du front de Pareto (ETgys < 0,5 um et 2,50 <
ETrus < 3,50 um) correspond a deux régions indépendantes en termes de valeurs de £ et aj.
La premiére partie du front de Pareto (ou ETgys Varie entre 0,18 et 0,5 pm) correspond d’une
part a une variation de f dans I’intervalle [3° — 10°] associée a une valeur quasi-constante de
a, (environ 20°) tel que ¢, = 1.7 et, d’autre part, a une valeur élevée et presque constante de
B (B € [18,6° — 22°]) associée a une variation de a, dans I’intervalle [19,7° — 24,9°]. Cette
valeur de B correspond a un rapport de recouvrement g ~ 1 et un rapport de conduite total
& = 2. Ladeuxiéme partie du front de Pareto est associée a une variation de 8 dans I’intervalle
[1,1° — 3,2°] et & une valeur constante de a, qui est égale a la limite supérieure de la plage de
recherche (a, = 24,9°) tel que ¢, = 1.5. On peut remarquer que cette partie des solutions fait
abaisser légerement les pertes par frottement Qfyo¢tement-

Les tendances observées sur la perte générée par le frottement des dentures sont cohérentes
avec celles mises en avant par I’Université de Munich [108]. Cette étude a en effet souligné que
cette source de perte augmente avec I’angle d’hélice. Elle diminue par contre si ’angle de
pression a, est élevée [92]. En effet, lorsque a, augmente, le rapport de conduite (¢,) diminue.
Donc les pertes par frottement diminuent [92].

Des valeurs faibles d’ETgys correspondent a un rapport de recouvrement ez ~ 1 et ces valeurs
contribuent a une variation tres faible de la longueur de contact totale instantanée. Cette
conclusion est déja présentée dans [109] qui montre que les amplitudes des harmoniques de la
longueur de contact présentent leurs minima pour g ~ 1 (voir Figure IV. 4).

Amp (1)

Figure IV. 4 : Amplitudes des harmoniques de la longueur de contact pour différents ¢, et ¢,

Il peut étre souligné que le front de Pareto obtenu présente une discontinuité. Ceci s’explique
par I’élimination de points qui ne respectent pas certaines contraintes. Par ailleurs I’ optimisation
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est bien établie vu que les points obtenus sont optimisés par rapport au point de référence (point
rouge sur la Figure V. 2).

Le front de Pareto présenté a la Figure 1V. 2 est parcouru du point spécifique P; situé sur le coté
gauche de la figure au point P; situé au cote droit. Les caractéristiques de ces points sont
présentées dans le Tableau 1V. 3. On peut remarquer qu’au point P, les deux fonctions objectifs
sont optimisées en méme temps. Ce point est caractérisé par une valeur réduite de la pression
maximale de contact (B, (P,) = 1000 MPa). Il est également marqué par des pertes par
frottement qui sont réduites de 11% par rapport au point de référence et des fluctuations de
I’erreur de transmission qui restent quasiment inchangées.

Par conséquent, un point proche de P, tel que § = 18,5° et a, = 24,5° est un point convenable
pour optimiser a la fois ETgys €t Q frottement-

e 4 variables de décision

Comme mentionné précédemment, un point dont les caractéristiques sont proches du point P,
(les valeurs des angles sont arrondies) tel que § = 18,5° et @y, = 24,5° est choisi afin de réaliser
I’optimisation de la micro-géométrie avec 4 variables de decision. Le vecteur de variables de
décision est donné par :

XZ = [El' EZ: Flr FZ]
Dans ce cas, le probléme peut s’écrire de la maniére suivante :

( 91(Xz) = 1.2
g2(X3) =0
{ min(f; (X)) = min(ETrys) - g3(X3) =0
: . . soumis a 1
mln(fZ(XZ)) = mln(erottement) 94(X2) > 0,1 my
gS(XZ) < 500 MPa
\gs(X2) < 1200 MPa

Les résultats de cette optimisation avec 4 variables micro-géométriques sont présentés sur la
Figure IV. 5 et la Figure 1V. 6.
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Figure IV. 5 : Front de Pareto associé a deux fonctions objectifs : ETys et Q,oicmen: @avec 4 variables

de décision
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Figure IV. 6 : Solutions associées au front de Pareto
P, P
[B(), ay (D] [18,5 - 24,5] [18,5 - 24,5]
[E1(um), E5 (pm)] [14-9] [98 — 89]
([, 1] [0,41 — 0,34] [0,46 — 0,35]
ETRMS (Hm) 0,32 2,00
erottement (W) 842 390

Tableau IV. 4 : Caractéristiques des points spécifiques

La Figure IV. 5 montre que le front de Pareto présente une évolution continue des deux
fonctions objectifs. Comme précédemment, 1’axe des abscisses correspond a ETgy, s et 1’axe des
ordonneées correspond a Q rrorrement- L€ front de Pareto est parcouru du point spécifique P, au
point Ps. Entre ces points, Q rrottement diminue de 842 a 390W, tandis que I’ETgys Varie de
0,3 a2 um. Le Tableau IV. 4 présente les caractéristiques de ces points. Chaque point du front
de Pareto a des caractéristiques micro-géométriques spécifiques qui varient dans les intervalles

suivants: 0,3 <17 <

0,46, 0,22 < I, < 0,35, 14 <E, < 98 um et 9 < E, < 89 um (voir

Figure V. 6). Le point P, correspondant au minimum d’ETgys présente une faible valeur de
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correction de profil au sommet de ladent (E; = 14 um, E;, = 9 um). Le point P; correspondant
au minimum des pertes par frottement Q r,o¢temene Présente au contraire une correction de profil
importante au sommet de la dent (E; = 90 um et E, = 82 um). La Figure IV. 6 présente
I’évolution des paramétres micro-géométriques (produit E; I;) pour les points qui constituent le
front de Pareto. Le point P, correspond au minimum de E, I et E, I5,. On peut remarquer que
les corrections au sommet du pignon sont fortes par rapport a celles de la roue.

La Figure 1V. 7 représente la distribution de charge selon la largeur de la dent et en fonction de
la position sur le profil. Le contact selon le profil des dents est caractérisé par un temps
adimensionnel t/T,, (tel que T,, est la période d’engrénement) qui est proportionnel a la
distance parcourue par les lignes de contact. Cette figure montre 1’influence de la correction de
profil sur ’effort a la denture.

Par conséquent, une correction de profil importante a tendance a faire diminuer
significativement les pertes par frottement. Par ailleurs, la vitesse de glissement augmente vers
le pied et le sommet de la dent avec des maximums a I’engagement et au dégagement et elle
s’annule au point primitif. Donc I’enlévement de matiére se produit dans les zones de fort
glissement pour réduire les pertes associées.

Sans corrections Avec corrections

400
300 -
200

100 -

Distribution de charge (N/mm)

Distribution de charge (N/mm)

145 g
14

135 t/Tm

t/Tm

i 5 largeur de contact (mm) 12 - largeur de contact (mm)

Figure IV. 7 : Distribution de charge au point P,

e ( variables de décision

Cette partie traite de 1’optimisation multi-objectifs des fonctions ETrys €t Qfrottement €N
considérant a la fois les paramétres macro et micro-géométriqgues comme des variables de
décision. Le vecteur de ces parametres est :

X; = [B,ap Eq, Ep, 1, 15]

100

Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2021LYSEI079/these.pdf
© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre IV : Résultats

Et le probleme a traiter se formule :

[ 91(X3) =12
92(X3) =0
{ min(f;(X3)) = min(ETgus) . g3(X3) =0
R _ soumis a 1
mln(fZ(XS)) = mln(erottement) g4(X3) > 0;1 my
g5(X3) < 500 MPa
\gs(X3) < 1200 MPa

B Optimisation @ Point de référence
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Figure IV. 8 : Front de Pareto associé a deux fonctions objectifs : ETys et Q.o emen: @vec 6 variables
de décision
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Figure IV. 9 : Solutions associées au front de Pareto
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Figure IV. 10 : Solutions associées au front de Pareto
P¢ P Pg
[BC°), 2o ()] [17,3 - 16] [17-231] [17,6 — 23,3]
[E1 (pm), E; (pm)] [11-11] [23 —21] [80 —67]
(I3, 1] [0,22 — 0,25] [0,34 - 0,27] [0,45— 0,33]
ETgus (nm) 0,1 0,4 1,6
erottement (W) 1095 739 441

Tableau IV. 5 : Caractéristiques des points spécifiques

La Figure IV. 8 affiche le front de Pareto de I’optimisation de I’ETrys — Qfrottement AVEC SIX
variables de décision (ay, 8, E1, E,, I3, I). Elle montre une évolution continue des fonctions
objectifs avec une variation de Qfrorrement de 1095 a 441 W et une variation de I’ETgys de
0,1a 1,6 um. Les valeurs de 1’angle d’hélice sont presque constantes pour I’ensemble des
points du front de Pareto (16,9° < g < 17,6°) alors que a, varie dans I’intervalle [16° —
23,3°]. Ces valeurs correspondent a un rapport de recouvrement (qui ne dépend que de ) g5 ~
1.

Le front de Pareto est parcouru du point spécifique P, au point Pg. Tout d’abord, une
augmentation de I’angle de pression « est observee (de 16° en Pg a 22,8° en P;) contribuant &
des valeurs de I’ETgys qui sont inférieures a 0,4 um comme la Figure 1V. 9 le montre. Cette
plage de variation est associée a des petites corrections de profil au sommet de dent (E [} <
10 um, E,I;, < 5 pm). Sur la suite du front de Pareto, 1’angle de pression est quasi-constant
entre P, et Pg (a, = 23,3°) tandis qu’une grande variation de correction de profil au sommet
de dent est observée (E,I; varie de 10 a 37 um et E,I;, varie de 5 a 23 um). Ceci contribue a
une diminution de Qfyo¢tement €t UNE augmentation de ETgys.
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e Optimisation 2 parametres 4 Optimisation 4 parameétres
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Figure IV. 11 : Front de Pareto avec différentes variables de décision

A partir des résultats précédents et de la Figure V. 11, on peut remarquer que I’ETg,s €St plus
faibles pour une optimisation avec 6 variables de décision alors que les pertes par frottement
Qfrottement 1€S plus faibles sont obtenues pour une optimisation avec 4 variables. Le front de

Pareto avec les 6 variables est plus large du c6té gauche vue que 1’ ETgy,s atteint 0,1 um alors
que cette valeur atteint 0,32 pm pour 4 variables. On observe ¢galement qu’il y a des points
identiques entre 1I’optimisation avec 4 et 6 variables.

On peut souligner que 1’ensemble des valeurs faibles de  obtenues par I’optimisation avec 2
variables sont éliminées par I’optimisation avec 6 variables de décision. Au final, réaliser une
optimisation macro-géométrique puis micro-géométrique est différente d’une optimisation
micro et macro-géométrique réalisee simultanément.

IvV.2.3 Résultats obtenus en étendant 1’étude a la transmission
complete

Cette partie traite de 1’optimisation multi-objectifs en étendant 1’étude a la transmission
compléte. Dans un premier temps, les fonctions objectifs de 1’optimisation sont 1’erreur de
transmission ETgys €t les pertes de puissance totales Qy:q;- Dans un deuxiéme temps, les
fonctions objectifs sont la puissance acoustique en décibels L,, et les pertes de puissance totales

Qtotal-

IV.2.3.1 Fonctions objectifs : ET gys et Q¢otar
e 2 variables de décision
Le vecteur des variables de décision X; comporte ’angle d’hélice f et ’angle de pression « :
X1 =[B, ao]

Pour ces calculs, les fonctions objectifs sont la valeur efficace des fluctuations de I’erreur de
transmission (ETgps) €t les pertes totales (Q:o:q;) tOUL €n respectant les contraintes présentées
au troisiéme chapitre. Donc, ce probléme peut s’écrire de la maniére suivante :
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92(X1) 2 0
P {min(fl (X1)) = min(ETgys) coumisad 9D =0
. min(fz (Xl)) = min(Q¢otar) 94(X1) > 0,1m,
gs(X1) < 500 MPa
lge(X1) < 1200 MPa
¢ Optimisation 2 paramétres o Point de référence
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Figure IV. 12 : Front de Pareto associé a deux fonctions objectifs : ETy, et Q,,,,; avec 2 variables de

décision
30
25
20
memEE o 0 g0 0,00 <
o~
< 15 yd
P,
10 P.l’l ..
5 \ . -
° P 3 —»
0
15 17 19 21 23 25
a, (°)

Figure IV. 13 : Solutions associées au front de Pareto
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P, P, P,
[B(°) — ao(*)] [2,44 — 20,16] [18,4 — 24,5] [0,8 — 24,9]
[E1(pm) — E5(um)] [0, O] [0, O] [0, O]
[ - 1] [0, O] [0, O] [0, O]
ETgys (Lm) 0,18 0,40 2,90
Qrotar (W) 1901 1790 1748

Tableau IV. 6 : Caractéristiques des points spécifiques

Comme I’illustre la Figure 1V. 12, le front de Pareto montre un comportement similaire a celui
obtenu avec I’optimisation de ’ETgys €t Qfrortemene (Figure IV. 2). Ce front montre tout
d’abord une diminution significative des pertes de puissance totales Q;y¢q; (de 1901 a 1783 W)
avec une variation limitée de I’ETg s (de 0,18 a 0,4 um). Ensuite, une variation importante de
I’ETg s €St observée (de 0,6 a 2,9 um) avec des pertes de puissance totales approximativement
constantes (de 1783 a 1748 W). La Figure IV. 13 montre que le changement brusque de la
pente du front de Pareto correspond a deux régions indépendantes en termes de valeurs de S et
a,y. La premiére partic du front est associée d’une part, a une petite variation de S dans
I’intervalle [2° — 9°] alors que la valeur de a, est quasi-constante a 20° et, d’autre part, a une
valeur plus élevée et presque constante de 8 (8 € [17,5° — 18,2°] et & une variation de «
dans D’intervalle [20° — 24,9°]. La deuxieme partie du front de Pareto est associée a une
variation de B dans I’intervalle [2,5° — 10,7°] et une valeur constante de a, qui est égale a la
limite supérieure de la plage de recherche (a, = 25°).

On peut remarquer que les valeurs de a, aux alentours de 24,9° avec des valeurs faibles de
(voir Figure V. 12) font diminuer les pertes totales Q;,:q;- Ces valeurs correspondent a un
rapport de conduite &, autour de 1,5 représentant sa valeur minimale vue que la plage de
variation de «a, est [15° - 25°].

Pour les valeurs de 8 constantes autour de 18°, la valeur de I’ETgys est faible et inférieure a
0,5 um. Ces valeurs correspondent a un rapport de recouvrement ez ~ 1 et un rapport de
contact total &, > 2. Ceci contribue & une variation tres faible de la longueur de contact totale
instantanée et ainsi & une valeur quasi-constante de la raideur d’engrénement. La Figure IV. 14
montre 1’évolution de la raideur d’engrénement moyenne et de I’ ETgys pour les points du front
de Pareto avec 8 autour de 18°.

o
=
o

7,20E+08

]
L]
.
®
=}
=

6,80E+08

k=
[
=

6,40E+08

moyenne (N/m)
ETguys (um)
£
=]
L]

6,00E+08 =
0,25

Raideur d'engrénement

5,60E+08 02
20 21 22 23 24 25 20 21 22 23 24 25
(<]
% (°) o (°)

Figure IV. 14 : Evolution de la raideur d’engrénement et de I'ET;,; en fonction de «,

En termes de pertes totales, l'intérét de 1’approche globale utilisant le réseau thermique est de
décrire la répartition des pertes et la distribution des températures. Les pertes totales diminuent
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du point P’; au point P’;. La Figure IV. 15 montre la répartition des pertes de puissance aux
deux points extrémes du front de Pareto. Elle illustre que les pertes par barbotage et celles aux
roulements augmentent du point P’; au point P’; tandis que les pertes par frottement diminuent.
On peut souligner que dans un cas ou les pertes par frottement a la denture représentent 60%
des pertes totales, cette variation est sensible. La température de masse du pignon (Ty;gnon)
varie entre 109°C et 101°C pour les solutions entre les points spécifiques P’; et P'5. On constate
qu’il n’y a pas beaucoup de variation de température (seulement 8°C) puisque les pertes ne sont
réduites que de 160 W.

mP'1 mP'3

100
o
v
=
v 80
[=H
<
< 60
®
8 |
« 40
=
Ll
: | |
g 20 '
: | W
A 0 — |

rottement barbotage oulement joint
£
Pertes

Figure IV. 15 : Répartition des pertes aux points spécifiques

Une différence au niveau des solutions du front de Pareto entre ’optimisation ETgys —
Qfrottement €t Celle ETpys — Qrorqr PEUL-Etre remarquée puisque les plages de variation de
ne sont pas balayées de la méme fagon. La Figure IV. 3 montre qu’en se concentrant uniquement
sur ’engrenage, pour une variation de a, entre [19° — 24,9°], l'angle d'hélice S peut atteindre
des valeurs élevées (22°) alors que la Figure IV. 13 montre que pour une variation de «, entre
[20° — 24,9°], l'angle d'hélice B ne dépasse pas 18,5°. En effet, en prenant en compte la
transmission complete, augmenter l'angle d'hélice B a un impact sur d’autres sources de pertes
de puissance : d'une part, sur la surface immergée (S,,,) associée aux pertes par barbotage (voir
paragraphe 11.4.2.4) et, d'autre part, sur la charge équivalente appliquée aux roulements et donc
sur leur couple de frottement (voir Figure 1V. 16).
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Répartition des pertes au point P'; Répartition des pertes au point P';
‘ Qjoint ‘ Qjoint
Qroulement 58 W Qroulement 8w
281W (3%) 269 W (3%)

(15 cyn) (16 O/n)
Qfrottement
985 W

(56%0)

Qbarbotage
432 W
(23%)

Qfrottement
1126 W
(59%0)

Qbarbotage
436 W
(25%)

Figure IV. 16 : Répartition des pertes

Au-dela des différences soulignées, comme sur 1’approche menée a I’échelle de la denture, un
point présentant un bon compromis entre les deux objectifs se dégage : le point P’, ou les pertes
sont réduites de 6% par rapport au point de référence et ou les fluctuations de ’erreur de
transmission restent quasiment inchangées.

e 4 variables de décision

Dans cette partie, un point spécifique ayant les mémes valeurs que le point retenu dans
I’approche ETgrys — Qrorar tel que B = 18,5° et a, = 24,5° est choisi afin de réaliser
I’optimisation de la micro-géométrie avec un vecteur a 4 variables de décision. Ce vecteur est
donné par :

X2 = [Elt EZJ rli FZ]

Dans ce cas, le probléme peut s’écrire de la maniére suivante :

( 91(Xz) =2 1.2
92(X2) =0
i : soumis 2 < g3(X2) =0
mln(fz (Xz)) = min(Qtotar) 9.(X3) > 0,1m,
gs(X3) < 500 MPa
\gs(X3) < 1200 MPa

, {min(f1(X2)) = min(ETgrys)

Les résultats de cette optimisation avec 4 variables micro-géométriques sont présentes sur la
Figure IV. 17 et la Figure 1V. 18.
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4 Optimisation @ Point de référence
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Figure IV. 17 : Front de Pareto associé a deux fonctions objectifs : ET,,, et Q,,,,; avec 4 variables de
décision
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Figure IV. 18 : Solutions associées au front de Pareto
P, P
[B(°), 2o ()] [18,5 - 24,5] [18,5 —24,5]
[£; (um), Ep (um)] [18-13] [77-82]
[11. I2] [0,38 - 0,26] [0,42 - 0,29]
ETRMS (Hm) 0,34 1,39
Qrotar (W) 1578 1255

Tableau IV. 7 : Caractéristiques des points spécifiques

La Figure V. 17 montre que le front de Pareto correspond & une évolution continue des deux
fonctions objectifs. Du point spécifique P’, au point P, les pertes totales Q,,¢,; diminuent de
1578 a 1255 W tandis que I’ETgys Varie de 0,34 a 1,39 um. Le Tableau IV. 7 montre que ces
points spécifiques ont des valeurs peu différentes pour les parametres sans dimension I’
(025<T7; <044 /0,2 <T, <0,3). Cependant, le point spécifique P’, correspondant au
minimum de I’ETgys présente une faible correction de profil au sommet de dent (E; =
18 um et E, = 13 um) tandis que le point P’ correspondant au minimum des pertes totales
présente une forte correction de profil au sommet de dent (E; = 77 um et E, = 82 pum).
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Lorsque le front de Pareto est parcouru du point spécifique P, au point P’s, la diminution des
pertes totales (de 1578 a 1238 W) est principalement due a la diminution des pertes par
frottement Qfyo¢tement (d€ 794 a 436 W). Elle se traduit par une diminution de la tempeérature
de I'huile (de 81°C au point P’, a 68°C au point P') entrainant une augmentation de la viscosité
de I'huile et des pertes aux roulements (de 291 a 310 W) avec une valeur quasi constante des
pertes par barbotage Qparporage (436 W) et des pertes aux joints (58 W). Par conséquent, le

poids relatif des pertes par frottement Q,o¢temen: diminue de maniere significative, passant de

50 % des pertes totales au point P', a 35 % au point P'. La Figure IV. 19 montre I’évolution
du ratio (pertes indépendantes de la charge par rapport aux pertes totales) au point P’, et P's.

50

40

Points spécifiques
Figure IV. 19 : Evolution des pertes indépendantes de la charge par rapport aux pertes totales

On remarque que I’optimisation des pertes par frottement avec 4 variables de décision conduit
a une correction de profil plus importante par rapport a I’optimisation des pertes totales. En
effet, derriere cette correction de profil importante qui conduit a une réduction notable de
Qfrottement. 1€ réducteur sera plus froid et il y aura un impact sur les pertes indépendantes de
la charge. Contrairement a 1’étude des variables macro-géometriques dont les valeurs peuvent
jouer directement sur d’autres sources de pertes, dans le cas des variables micro-géométriques
c’est le couplage thermique qui permet d’expliquer les variations obtenues sur les pertes autres
que celles générées par le frottement des dentures.

e ( variables de décision

Cette partie traite de I’optimisation multi-objectifs des fonctions ETg s €t Qzotq; €N CONSidérant
a la fois les paramétres macro et micro-géométriques comme variables de décision. Le vecteur
de ces parametres est :

X; = [B,ap Eq, Ep, 1, 15]
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Et le probleme & traiter devient :

[ 91(X3) = 1.2
92(X3) =0
' . soumis a < g3(X3) =0
mln(fZ(Xs)) = min(Q¢otar) g4+(X3) > 0,1m,
gs(X3) < 500 MPa
\gs(X3) < 1200 MPa

, {min(ﬁ(xs)) = min(ETgys)

B Optimisation  ® Point de référence
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Figure IV. 20 : Front de Pareto associé a deux fonctions objectifs : ETy,, et Q,,,,; avec 6 variables de
décision
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Figure IV. 21 : Solutions associées au front de Pareto
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Figure IV. 22 : Solutions associées au front de Pareto

P P, P'g
[ﬁ(o) — aO(o)] [1676 — 1578] [1676 - 23] [1774 - 2276]
[E1(pm) — E5 (um)] [10 — 16] [19 — 20] [88 — 71]
[l - 5] [0,3 - 0,2] [0,34 — 0,27] [0,43 — 0,31]
ETRMS (},tm) 0,12 0,36 1,46
Qtorar (W) 1821 1554 1247
Tableau IV. 8 : Caractéristiques des points spécifiques
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Figure IV. 23 : Evolution de ET,,s en fonction de a,

La Figure IV. 20 présente le front de Pareto de 1’optimisation de I’ETzps — Qrorar @VEC 6
variables de décision. Elle montre une évolution continue des fonctions objectifs avec une
variation de Qy¢q; (de 1821 a 1247 W) et une variation de I’ETgys (de 0,12 a 1,46 pm). Les
valeurs de 1’angle d’hélice S sont presque constantes pour 1’ensemble du front de Pareto
(16,5° < g < 17,4°). Cette valeur de § correspond a un rapport de recouvrement entier ez ~
1. Lorsque le front de Pareto est parcouru du point spécifique P’y au point P’,, une
augmentation de 1’angle de pression a, est tout d’abord observé (de 15,8° a 23,3°) contribuant
aune valeur de I’ETgy inférieures a 0,4 um comme le montre la Figure 1V. 23. Cette plage de
variation de la macro-géométrie est associée a de petites corrections de profil au sommet de la
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Chapitre IV : Résultats

dent (EyI; < 10 pm, E,I; < 5 um). Pour la suite du front de Pareto du P’ au P'g, l'angle de
pression est presque constant (a, = 23,2°) tandis qu'une grande variation des correction de
profil au sommet de la dent est observée (10 < E;[; <38um, 5 <E,[; < 23 um)
conduisant a une diminution de Q¢q;-

® Optimisation 2 parameétres 4 Optimisation 4 parametres
= Optimisation 6 parameétres ® Point de référence

2000
1900
1800 " \

“...l-..ﬂll-.......-. -e [ ] LR T ]
Enoo \
— 1600

=]

o 1500
1400
1300

r Y
1200 =
0 0,5 1 1,5 2 2,5 3
ETgums (nm)

Figure IV. 24 : Front de Pareto avec différentes variables de décision

La Figure 1V. 24 montre que le point de référence est proche du front de Pareto utilisant 2
parametres macro-geomeétriques (8, a,). Cette optimisation a conduit a obtenir de nombreuses
valeurs de I’angle d’hélice B. Cependant, I’approche menée en utilisant simultanément les
parametres micro et macro-géométriques conduit a une valeur quasi constante de . Cela permet
également d'améliorer considérablement I'efficacité du réducteur. Par rapport a I'optimisation
utilisant 4 parameétres micro-géométriques, I'optimisation utilisant les 6 variables de décision
meéne a un front de Pareto plus large avec un ETgys plus faible du coté gauche allant jusqu’a
0,12 um et des pertes de puissance totales Q,:q; Un peu plus faibles du c6té droit de la Figure
V. 24.

Les points P, et P’ affichés respectivement sur la Figure IV. 8 et la Figure V. 20 présentent
le maximum des pertes et le minimum de I’ETg,,s avec des caractéristiques micro et macro-
geométriques différentes. Le minimum des pertes (Qfrottement €t Qrorar) €St ObSErve a
I’extrémité du front de Pareto aux points Pg et P'g. Des corrections de profil sont plus
importantes pour 1’optimisation des pertes totales avec 6 variables de décision alors que les
parametres macro-géométriques sont plus élevées pour 1’optimisation des pertes par frottement
avec 6 variables de décision.

Par conséquent, des optimisations successives avec d'abord des parametres macro-
géométriques et ensuite des variables micro-géométriques prises en compte séparément,
conduisent a un front de Pareto différent de celui avec des paramétres micro et macro-
géométriques pris en compte simultanément. L’optimisation avec 6 variables de décision
permet d’avoir un front de Pareto plus large, vu que I’espace d’exploration est plus grand [110].
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Chapitre IV : Résultats

IV.2.3.2 Fonctions objectifs : L, et Q¢otar

e 2 variables de décision

Comme mentionné précédemment, le vecteur de variables de décision X; comporte 1’angle
d’hélice S et I’angle de pression normal « :

X, = [B, ac]

En se focalisant sur la transmission compléte, les fonctions objectifs sont désormais la puissance
acoustique rayonnée équivalente (L,,) et les pertes totales (Q::q;), tOUt en respectant les
contraintes présentées au troisiéme chapitre. Donc, ce probléme peut s’écrire de la maniére
suivante :

( 91(X1) 2 1.2
92(X1) 20
pr :{ r-mn(f1( 1) r.nln( w) soumis 4 (X > 0
min(f,(X1)) = min(Qsorar) 9a(X1) > 0,1m,
g5(X1) < 500 MPa
\gs(X1) < 1200 MPa

® Optimisation @ Point de référence

2100 Py
® g P 3
1900 pe 680 000 L ®

1700 N"C‘ $0 200000 @ oo wenocnced
"
P4

)

n
P,

Qmm] (\x
— —_
1) W
= (=
=] (=]

1100

900
65 75 85 95 105 15
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Figure IV. 25 : Front de Pareto associé a deux fonctions objectifs : L, et Q.. avec 2 variables de
décision
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Figure IV. 26 : Solutions associées au front de Pareto
P”l PII2 PII3
[B(°) — ay(D] [15 — 18,42] [18 — 24,54] [1,23 — 24,93]
[E; (pm) — Ep(um)] [0-0] [0-0] [0-0]
11 — 5] [0 —0] [0 —0] [0 —0]
L,, (dB) 69 85 112
Qrorar (W) 1945 1791 1741

Tableau IV. 9 : Caractéristiques des points spécifiques

Comme le montre la Figure IV. 25, le front de Pareto présente tout d’abord une diminution
légere des pertes totales Q;orq; (de 1945a 1901 W) avec une variation de la puissance
acoustique rayonnée équivalente L,, (de 69 a 80 dB). Puis, il présente une petite augmentation
de L,, avec une variation significative de Q;y:q; (de 1865 a 1803 W). Enfin, il présente une
nouvelle diminution de Q;,:q; (de 1803 a 1741 W) avec une variation de Ly, .

Le front de Pareto est parcouru du point spécifique P'; au point P"'5 sur la Figure 1V. 25. Les
caractéristiques de ces points sont présentées dans le Tableau I1V. 9. La premiere partie du front
de Pareto ou L, est inférieure a 80 dB correspond a une valeur de a, comprise entre 18,4° et
20,3° et une valeur de g faible, entre 5° et 15°. Le point P''; présentant un minimum de Ly,
(69 dB), correspond a & =0,8 pour une raideur d’engrénement Kepgrenement =
9,5 108 N m™1. La deuxiéme partie du front ol L,, varie entre 80 et 90 dB, correspond a une
valeur élevée de f (entre 13° et 18,4°) avec une valeur de a, variant entre 21° et 24,8°. Le
point P, appartenant a cette partie du front correspond a g5 ~ 1 et une raideur d’engrénement
Kengrenement = 9,14 108 N m™*. La derniére partie du front de Pareto correspond a une valeur
faible de £ ([1,2° — 9°]) avec «a, autour de 24,9°. Cette derniere partie correspond a une
diminution de Qtotai-

La variation de L,, dépend spécialement de la fonction d’influence et du contenu harmonique
de I’effort dynamique.
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B P""1(B=15° et «0=18,42°) m P"'2(B=18° et 0=24,54°)
5 P"'3(B=1,2° et «0=24,9°)
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Figure IV. 27 : Evolution de la fonction d’influence en fonction de la fréquence

u P""1(B=15° et u0=18,42°) m P""2(B=18° et x0=24,54°)
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Figure IV. 28 : Evolution du log de I'amplitude de I'effort dynamique en fonction de la fréquence

La fonction d’influence dépend de 1’angle d’hélice et de 1’angle de pression comme vu au
deuxiéme chapitre. La Figure V. 27 montre gque cette fonction est faible quand g est faible. Le
point P"'5(B = 1,23°, a, = 24,93°) correspond au maximum de L,, = 112 dB avec une faible
valeur de la fonction d'influence et un maximum de I’amplitude des harmoniques de 1’effort
dynamique de denture.

(@) (b)
* Optimisation 2 parametres ¢ Point de référence 2100 * Optimisation ® Point de référence
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1900 ‘Smemeses °
1900 e
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(c)
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Figure IV. 29 : Comparaison entre les solution du front de Pareto

Les Figure IV. 29 (a) et Figure 1V. 29 (b) montrent que les pertes totales Q;,:q; Varient entre
1700 et 2100 W. Ainsi, ces pertes sont optimisées dans le méme plage de variation pour les 2
optimisations ETgps — Qtotar €t ETrms — Qtotal-

D’aprés la Figure IV. 29 (c), on remarque qu’un ensemble des solutions ou ¢z ~ 1, tel que B
autour de 18° pour I’optimisation de ETgzys — Qrorar €t B € [17,4° — 18,4°] pour
I’optimisation de L,, — Qorar, €St UN point en commun entre les deux optimisations. Cet
ensemble montre qu’il n’y a pas une variation significative de la longueur de la ligne de contact.
Par conséquent, cela conduit a une diminution de la fluctuation de I’erreur de transmission
ETgrys d’une part et de la puissance acoustique rayonnée équivalente L,, d’autre part, tant que
la fluctuation de la raideur d’engrénement est tres faible. De méme, des valeurs faibles de £3,
telles que S € [2,5° — 10,7°] pour I'optimisation de I’ETgys — Qrotar €t B € [1,2° — 9,1°]
pour I’optimisation de L,, — Q¢prqr,» CONduisent a diminuer les pertes totales Qo (VOIr
paragraphe 1V.2.3.1).

L’allure obtenue pour le front de Pareto souligne qu’on ne peut pas optimiser a la fois les deux
fonctions objectifs L, et Q;,:q; COntrairement pour les fonctions objectifs ETgp s €t Qrorar- Par
ailleurs, I’ETgys Ne donne pas une image du bruit rayonné par le carter L,,, car les points qui
constituent les deux fronts de Pareto correspondent a des valeurs des variables de décision un
peu différentes.

e (6 variables de décision

Cette partie traite de 1’optimisation multi-objectifs des fonctions L,, et Q;q; €N considérant a
la fois les paramétres macro et micro-géométriques comme des variables de décision. Le
vecteur de ces parameétres est :

X; = [B,ap, Eq, Ep, T, 15]
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Et le probleme a traiter est :

( 91(X3) = 1.2
92(X3) =0
p" :{ r-nlrl(fl( 3)) r-rlln( w) oumic s (>0
mm(fz(Xs)) = mln(Qtotal) g4(X3) >0,1 mg
9gs(X3) < 500 MPa
\gs(X3) < 1200 MPa

= Optimisation @ Point de référence
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Figure IV. 30 : Front de Pareto associé a deux fonctions objectifs : L,, et Q,,.,;, avec 6 variables de
décision
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Figure IV. 31 : Solutions associées au front de Pareto
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Figure IV. 32 : Solutions associées au front de Pareto

P", P"s P’
[BC°) — ay ()] [17,5 - 16,1] [7,8-21,3] [17,6 — 21,7]
[E1(um) — E5 (um)] [19 —11] [43 — 45] [82 — 78]
[, — ] [0,04 — 0,1] [0,35 — 0,25] [0,45 — 0,36]
L, (dB) 77 87 101
Qrotar (W) 1946 1395 1227

Tableau IV. 10 : Caractéristiques des points spécifiques

Comme le montre la Figure 1V. 30, le front de Pareto montre tout d’abord une diminution de
Qtorar (de 1947 a 1859 W) avec variation notable de L,, (de ’ordre de 3 dB). Ensuite, on
observe une variation de L,, (de 81 a 83 dB) avec un changement important de Q;,:q; (1859 a
1548 W). Enfin, on observe une variation importante des pertes totales Q;y:q; (de 1469 a
1227 W) avec une variation importante de L,, (de 83 a 101 dB). Le front de Pareto obtenu dans
cette optimisation présente donc plusieurs changements de pente et est différent de celui
déterminé dans I’optimisation de ETgys — Qrorqr QUi €St continu (voir Figure 1V. 20).

Le front de Pareto est parcouru des points P'', au point P"¢, dont leurs caractéristiques sont
présentées dans le Tableau IV. 10. La premiére partie du front (ou 77 < L,, < 80 dB,) associé
a des valeurs élevées de Q;otq:, COrrespond a une valeur de 1’angle de pression @y = 16°, une
valeur de I’angle d’hélice f € [13° — 17°] et une correction de profil faible (0 < E;[; <
5um,0 < E,I; <5 um). Le point P, appartient a cette partie et correspond a un rapport de
recouvrement ez ~ 1. La deuxieme partie du front (ot 80 < L,, < 85 dB) correspond a une
valeur de I’angle de pression @y € [20° — 21°], une valeur de 1’angle d’hélice B € [10° —
13°] et une correction de profil (10 < E;I; < 15 um,5 < E,I, < 11 um). La derniere partie
du front de Pareto (ou on observe une variation importante de L,, et Q;,¢q;) COrrespond a 21° <
ay < 22° et une variation de g (B faible et g autour de 17,7°) avec une correction de profil
importante. La variation de L,, dépend de la fonction d’influence et du contenu harmonique de
I’effort dynamique de denture.
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Figure IV. 33 : Evolution de la fonction d’influence en fonction de la fréquence
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Figure IV. 34 : Evolution du log de I'amplitude de I'effort dynamique en fonction de la fréquence

Il est clair que P", correspond au minimum de L,,. D’aprés la Figure IV. 34, ’amplitude des
harmoniques de I’effort dynamique de denture est minimale. La fonction d’influence dépend
que de S et ay.

2000
-l
1500 L, = 80dB
Qtotai=1859 W
g 1600
3 “x
O 1400 L —
L, =81dB S— ~.
1200 Q¢ora1=1548 W
1000
75 80 85 90 95 100 105
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Figure IV. 35 : Points remarquables du front de Pareto
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Sur le front de Pareto, il existe deux points remarquables (voir Figure 1V. 35). Ces deux points
présentent approximativement la méme valeur de L,, = 81 dB et des valeurs assez différentes
de Q;o:q:- LeUrs caractéristiques sont présentées dans le Tableau IV. 11. La fonction d’influence
est la méme pour les deux points (voir Figure 1V. 36(a)) car il n’y a pas une différence
importante entre les paramétres macro-géométriques. La correction de profil fait la différence
au niveau des pertes totales entre ces 2 points.

[B(®) — ap(°)] [13,1 — 16,1] [20,7 -12,7 ]
[E1(pm) — E, (um)] [34 —13] [62 — 18]
[ -1 [0,09 — 0,1] [0,21 — 0,33]
L, (dB) 80 81
Qtotal (W) 1859 1548

Tableau IV. 11 : Caractéristiques des deux points remarquables

(@)
"1859 W

1450 2900 4350 5800 7250
Fréquence (Hz)

(b)

1548 W m 1859 W 1548 W
9,00E-11
8,00E-11
7,00E-11
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4,00E-11
3,00E-11
2,00E-11
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0,00E+00
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Figure IV. 36 : Evolution de la fonction d’influence et du log de I'amplitude de I'effort dynamique en
fonction de la fréquence

Il ressort clairement de la comparaison entre 1’optimisation ETgpys — Qtorar €t I’0ptimisation

L., — Q¢orar Que les solutions trouvées lors des deux optimisations sont un peu différentes et

que les deux fronts de Pareto ne présentent pas la méme allure. Celui obtenu via la puissance

acoustique rayonnée présente des variations de pentes significatives, tandis que 1’autre est

continu. On peut egalement remarquer qu’il est difficile d’optimiser les deux fonctions L,, et

Qtotar Simultanément.
IV.24 3 fonctions objectifs

Comme les deux fonctions ETgs €t L, n’aboutissent pas aux mémes résultats, il est intéressant
de chercher a optimiser 3 fonctions objectifs.

Donc dans cette partie, on cherche donc a trouver la surface de Pareto qui englobe les 3
fonctions objectifs : ETgpys, Ly €t Qrorqr- L€ Vecteur de variables de décision est :

X; = [B,ap Eq, Ep, 1, 15]
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Et le probléme s’écrit de la maniére suivante :

( 91(X3) =12
min(f,(X3)) = min(ETgys) g2(X3) =0
P":{ min(f,(X3)) = min(L,,)  soumisa | 93(X3) 2 0
9a+(X3) > 0,1m,
min(f3(X3)) = min(Q¢orar) gs(X3) < 500 MPa

(gs(X3) < 1200 MPa
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Figure IV. 37 : Front de Pareto a 3 objectifs

La Figure IV. 37(d) est une représentation tridimensionnelle des fonctions objectifs. Elle
présente les solutions non dominées constituant la surface de Pareto. Pour visualiser clairement
les solutions, on a recours a trois projections des points issus de ’optimisation des trois
objectifs. Les Figure IV. 37(a), Figure IV. 37(b) et Figure IV. 37(c) présentent les projections
des nuages du front de Pareto a 3 objectifs qui correspondent respectivement @ ETgys — Qrotals

Ly, — Qtotar €1 ETrms — Ly
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Figure IV. 38 : Solutions associées au front de Pareto
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Figure IV. 39 : Solutions associées au front de Pareto

PIII1 PIII2 P”’B
[B(°) — ay(®)] [16,5 — 17,7] [15 — 22] [15,2 — 23]
[E1 (pm) — E; (um)] [17 —12] [46 — 33] [80 — 79]
[ — 1] [0,18 — 0,18] [0,36 — 0,28] [0,44 — 0,33]
ETmus 0,22 0,62 1,8
L, (dB) 85 91 101
Qrotal (W) 1778 1403 1241

Tableau IV. 12 : Caractéristiques des points spécifiques

Les solutions associées a cette optimisation sont présentées sur la Figure 1V. 38 et la Figure 1V,
39. Les valeurs de B varient entre 13,7° et 16,4° et celles de «, varient entre 17,7° et 23,3°.
Ces valeurs correspondent a 0,8 < ez < 0,9. Les deux projections du front sont parcourues du
point spécifique P'"’; au point P""’;. Les corrections de profil varient de 3 < E;I; < 35 um et
2 <E,[; <26 um. Il a déja été souligné que des corrections de profil importantes font
diminuer les pertes totales Q;y¢q;- La premiére partie du front de Pareto de P"'; a P'",
correspond a des valeurs faibles de I’ETgys €t de L,, avec des valeurs importantes de Q;y¢q; €t
elle montre que les deux fonctions objectifs ETg)s et de L,, sont indépendantes : pour une
méme valeur de I’ ETgy,s, ON peut observer un écart de 6 dB pour L,,.. De plus, le point présentant
le minimum de I’ETgys Ne correspond pas a celui présentant le minimum de L,,. Cette partie
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du front illustre qu’on peut améliorer le rendement sans dégrader beaucoup le bruit. La
deuxieme partie du front de Pareto de P""', a P'"’; montre une corrélation forte entre ETgys €t
L,, (voir Figure 1V. 37(c)).

3 fonctions objectifs
2 fonctions : ETRMS-Qrtotal
2 fonctions : ETRMS-Lw

%o (O)
Figure IV. 40 : Solutions macro-géométriques associées aux différentes optimisations

Il'y a une différence entre optimiser les 3 objectifs (ETgys, Lw, Qrotar) €1 Optimiser 2 objectifs
séparément (ETgrpys — Qrorqr OU bien L, — Qtotaqr) VU qu’on n’obtient pas les mémes résultats
(voir Figure 1V. 40). Les deux fonctions ETgy,s €t L, ont approximativement le méme sens de
variations mais elles ne sont pas corrélées. Ces résultats soulignent I’intérét d’utiliser une
modeélisation qui intégre le fonctionnement global de la transmission pour optimiser son
efficacité et son comportement NVH.

V.3 Conclusion

Différentes optimisations multi-objectifs ont été réalisées a ’aide de 1’algorithme génétique
NSGA-II : dans un premier temps, le travail s’est focalisé essentiellement sur la denture
(optimisation de ETgys €t Q frottement), @Vant de prendre en compte la transmission compléte
(optimisation de ETgys €t Qorqr PUIS Optimisation de L,, et Q;orq:)- L’ensemble des variables
de décision choisies pour ces optimisations correspond a des variables macro (angle de pression
et angle d’hélice) et/ou micro-géométriques (corrections de profil). On remarque tout d'abord
que les différentes approches conduisent a des solutions optimales associées aux fronts de
Pareto différentes en termes de parametres de conception des engrenages. On remarque
également que 1’optimisation des fonctions ETgys — Qfrottement €t ETrms — Qrotar Utilisant
les variables macro-géométriques conduit a un front de Pareto avec deux régions indépendantes
en termes de valeurs d'angle d'hélice et d'angle de pression. La prise en compte des variables
micro-géométriques permet une amélioration significative de I'efficacité du réducteur. Une
optimisation avec des variables micro-géometriques et macro-géométriques montre une
evolution continue des fonctions objectifs ETgrys — Qfrottement € ETrus — Qrotar- AiNsi, une
optimisation par étape (variables macro, puis micro-géométriques) et une optimisation ou toutes
les variables sont prises en compte en méme temps conduisent a des fronts de Pareto qui se
superposent partiellement. Néanmoins, le front s’étend vers des fluctuations d’ETgys plus
faibles pour I’optimisation a 6 variables.
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Il est également intéressant de remarquer qu’on ne peut pas optimiser a la fois les deux fonctions
objectifs L,, et Q:,:q; CONtrairement aux résultats observés pour les fonctions objectifs ETg s
et Qtotar- On peut donc en conclure qu’il n’y pas une corrélation directe entre ETzys €t L,, €n
tant que fonctions objectifs.

A partir de I’optimisation des 3 fonctions objectifs ETgpys, Ly, €t Qtotqr, ON Obtient un front de
Pareto dans un espace 3D a partir duquel on peut réaliser des projections dans un espace 2D
(ETrms — Qtotar)s (Lw — Qtotar) €t (ETrys — Lyy). Cette optimisation permet de chercher les
solutions associées a ces 3 fonctions. Il est remarqué que ETgys €t L, ont a peu pres le méme
sens de variation mais ne sont pas corrélés sur toute 1’étendue du front de Pareto, d’ou I’intérét
de prendre en compte le réducteur complet pour optimiser son efficacité et son comportement
NVH. Par ailleurs, on observe qu’on ne peut pas réduire les pertes et le bruit simultanément.
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Le travail présenté dans ce manuscrit cherche a mettre en place une méthodologie pour mener
une optimisation multi-objectifs qui s’étend du contact des engrenages a la transmission
compléte afin de minimiser les pertes de puissance, les excitations générées par I’engrénement
et la réponse vibro-acoustique du carter, a partir des parameétres de conception macro et micro-
géométriques des dentures.

L’analyse de la bibliographie conduite au premier chapitre montre que les études réaliseées dans
le domaine de I’optimisation des engrenages sont appliquées uniquement a des composants
individuels ou des sous-ensembles intermédiaires, plutét qu'a I'ensemble de la transmission de
puissance, et utilisent des variables associées uniquement a la macro-géométrie ou micro-
géométrie de la denture. Les objectifs précédemment cités ne sont jamais abordés
simultanément. En conclusion de cette analyse, le présent travail a essayé de répondre a la
question suivante : si on raisonne au niveau de la denture, est ce qu’une optimisation permet de
trouver des parametres de conception adéquates ou est-il nécessaire d’étendre 1’analyse a toute
la transmission ?.

Le deuxiéme chapitre présente tout d’abord le réducteur mécanique a simple étage et a dentures
hélicoidales considéré. Pour développer la démarche d’optimisation, deux approches paralleles
sont mises en ceuvre. Les fonctions associées a 1’analyse locale qui se focalisent au niveau de
la denture sont la valeur efficace des fluctuations de I’erreur de transmission (ETgy) et les
pertes par frottement (Qfyo¢tement)- Les fonctions associées a I’analyse globale qui intégrent
I’ensemble de la transmission de puissance sont la puissance acoustique rayonnée équivalente
(L,,) et les pertes de puissance totales (Q;otq:)- La détermination de 1’erreur de transmission est
basée sur la résolution de 1’équation de mouvement décrivant le comportement dynamique de
la transmission par engrenages. Les pertes par frottement moyennées, s’exprimant en fonction
de la vitesse de glissement, du coefficient de frottement et I’effort, sont estimées par la loi de
frottement de type Coulomb. Les pertes totales prises en compte sont les pertes par frottement
aux dentures, pertes aux roulements, pertes par barbotage et pertes aux joints. La détermination
de ces pertes est basée sur la méthode des réseaux thermiques. Cette méthode, s’appuyant sur
une modélisation nodale, permet d’estimer la température de masse des différents éléments
composant le réducteur mécanique et ainsi de réaliser un couplage thermique avec les pertes de
puissance. La puissance acoustique rayonnée équivalente de la transmission est déterminée a
partir de 1’état vibratoire de son carter. Cette puissance est estimeée a partir d’un modele
dynamique de structure qui permet de calculer la réponse de 1’enveloppe induite par I’effort a
la denture a partir de la superposition de la réponse de chaque mode du systeme discrétisé.

Le troisieme chapitre présente la méthode d’optimisation choisie : Non-Sorting Genetic
Algorithm-11 (NSGA-I1I). Au-dela des fonctions objectifs et des variables de décision, les
parametres d’optimisation sont déterminés. La méthode d’optimisation est validée par
différents cas tests.

Le dernier chapitre présente les nombreuses optimisations multi-objectifs réalisées. Une
optimisation avec des variables de conception macro-géométriques conduit a un front de Pareto
avec deux régions indépendantes en termes de valeurs d’angle de pression et d’angle d’hélice.
Une partie du front avec des valeurs faibles d’angle d’hélice correspond au minimum des pertes
et I’autre partie avec un rapport de recouvrement entier conduit a des valeurs faibles d’erreur
de transmission. L’intégration de corrections micro-géométriques permet une amélioration
significative du rendement du réducteur. Une optimisation avec les variables micro et macro-
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géométriques montre une évolution continue des fonctions objectifs correspondant aux
fluctuations de I’erreur de transmission et des pertes par frottement a la denture. Une grande
variation de correction de profil conduit & une diminution importante de ces pertes. Une
optimisation par des variables macro puis micro-géométriques et une optimisation
simultanément par les 6 variables de décision ménent a des fronts de Pareto qui se superposent
partiellement, car le front de Pareto pour les 6 variables s’étend vers des fluctuations de I’erreur
de transmission plus faibles. L’optimisation a 1’échelle de ’ensemble de la transmission de
puissance via uniquement les parametres macro-geométriques montre qu’il est difficile
d’optimiser a la fois L, et Q;o:q; CONtrairement aux résultats obtenus pour ETgpys €t Qiorar-
L’optimisation a 3 fonctions ETgys, Ly, €t Qrorqr Montre que les fonctions objectifs ETgy, s €t
L,, sont corrélées uniquement sur une partie du front de Pareto. Par ailleurs, il ressort des
travaux réalisés que les deux approches (locale et globale) n’aboutissent pas aux mémes
résultats en termes de parametres de conception.

A T’issu de ces travaux de theése, de nombreuses perspectives peuvent étre dégagéees pour
développer et étendre 1’approche méthodologique présentée. Les pistes destinées a améliorer la
démarche présentée sont tout d’abord mises en avant, puis les pistes destinées a étendre
’analyse sont évoquées.

Au niveau de la procédure d’optimisation, plusieurs points peuvent étre mis en avant afin
d’améliorer le temps d’exécution. Il serait préférable de paralléliser I’algorithme, de 1’exécuter
sur une machine multi-cceurs, de faire communiquer directement les logiciels utilisés sans le
passage par des fichiers textes et de minimiser le temps d’exécution pour chaque algorithme
utilisé.

Dans cette étude, le coefficient de frottement a été choisi constant pour le calcul des pertes par
frottement. Ce coefficient est un paramétre complexe a caractériser et a déterminer étant donné
qu’il dépend de divers phénomeénes thermiques, mécaniques et fluidiques. 1l serait envisageable
d’utiliser une loi de frottement plus réaliste qui prendrait en compte une lubrification mixte
(présence de film d’huile et de contacts sur aspérités) et qui serait couplée avec le réseau
thermique pour considérer les variations des propriétés d'huile avec les températures de
fonctionnement.

Dans I’approche globale, 1’estimation de la fonction d’influence est déterminée par
interpolation en calculant un nombre discret de couple d’angles couvrant I’espace de recherche.
Une méthode plus détaillée pourrait étre introduite afin d’estimer plus précisément la puissance
acoustique équivalente. Cette méthode est basée sur un calcul plus long et plus théorique,
nécessitant d’accéder aux fonctions complexes d’influence fréquentielle pour les composantes
de la force généralisée et la réponse en vitesse normale de chaque point du carter discrétise.

La présente étude se focalise sur les engrenages hélicoidaux. Il serait intéressant de réaliser une
extension de 1’approche proposée a d’autres types de dentures. On peut par exemple citer des
dentures conigues ou, spiro-coniques, les trains planétaires, etc.

Un axe important d’investigation correspond a 1’étude des systémes utilisant des moteurs qui
fonctionnent a haute vitesse. Ces derniers étant plus petits a puissance égale, ils permettent
d’augmenter la puissance massique des Groupes Moto Propulseur Electriques, donc de réduire
le poids des véhicules. Ils permettent également d’augmenter leur rendement énergétique, mais
aussi de contribuer a I’économie des ressources naturelles, en limitant la quantité de matiére
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utilisée pour le moteur. Cependant, pour accéder a ces différents gains, il est nécessaire de
construire de nouveaux réducteurs mécaniques permettant d’accommoder la grande vitesse du
moteur. Au-dela des échanges thermiques, a haute vitesse, les pertes indépendantes de la charge
deviennent prépondérantes. Les sources de pertes majoritaires n’étant pas les mémes, les
résultats de I’optimisation pourraient étre tres différents.

Les problémes d’optimisation a résoudre présentent également des incertitudes qu’il est
nécessaire de prendre en considération. Par exemple dans notre cas, différentes incertitudes sur
les données géométriques peuvent apparaitre suite aux variations de I’environnement de
fonctionnement (température), aux conditions de production des engrenages (tolérances dans la
fabrication) ou encore a 1’usure aprés fonctionnement. Ces variations peuvent avoir un impact
sur la performance de I’engrenage. Pour analyser cela, un concept de robustesse pourrait étre
introduit. La recherche de solutions robustes s’appuie sur des mesures de robustesse pour
quantifier les variations des objectifs dues aux incertitudes. L’idée est de déterminer la valeur
moyenne ou la variance de la performance des solutions quand les parametres incertains varient.
Il faut chercher alors le systeme qui posséde la meilleure efficacité moyenne ou celui dont
I’efficacité varie le moins.
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Pour quantifier les performances d’un algorithme, on doit se munir d’une notion de taille sur
les entrées.

En effet, le temps d’exécution d’un probléme dépend de certains facteurs :

e les données du probleme,

¢ la qualité du compilateur (langage utilisé),

¢ la machine utilisée (vitesse, mémoire, architecture),
e la complexité de 1’algorithme.

La complexité d’un algorithme est la quantité de ressources nécessaires pour traiter des entrées.
On la voit comme une fonction de n, la taille de I’entrée. Les principales ressources mesurées
sont :

e le temps (nombres d’instructions de calcul élémentaires utilisés),
e [’espace (taille de I’espace mémoire),

e le nombre d’opérations ¢élémentaires (affectation, calcul arithmétique, comparaison,
etc.).

D’une fagon générale, la complexité d’un algorithme est une mesure de sa performance
asymptotique (O(.)) dans le pire des cas par rapport aux variables d’entrées. (O(.)) est utilisée
pour indiquer la borne supérieure asymptotique, f = 0(g) s’il existe c et n, telle que f(n) <
¢ g(n), pout tout entier n > n,,.

Il existe différentes classes de complexité dont les plus utilisées sont :

e 0 (log n): ce sont des algorithmes tres rapides.

e 0 (n) (ou linéaire): typiquement quand on parcourt un tableau un nombre borné de fois.
e 0 (nlog n): existe principalement dans des algorithmes efficaces de tri.

e 0 (n?) (ou quadratique): quand on manipule des tableaux a deux dimensions.

La plupart des problémes utiles peuvent soit étre résolus au moyen d'un algorithme polynomial,
soit étre analysées pour vérifier si une solution proposée en est bien une en un temps
polynomial.

La classe P est celle des problemes pour lesquels il existe un algorithme polynomial ou la taille
des données permet de les résoudre. La classe NP est celle des problémes pour lesquels on peut
vérifier en un temps polynomial si une solution proposée convient.

La plupart de ces probléemes d'optimisation appartiennent a la classe des problemes NP-
difficiles : classe ou il n'existe pas d'algorithme qui fournit la solution optimale en un temps
polynomial en fonction de la taille du probleme.
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1. Algorithmes de résolution de I’équation de mouvement

Données géométriques du réducteur |
Diéfant de formes et de montage

Donneées géometriques
Pour résolution

Y
Conditions mutiales powr la sobution statigue.

Y

Caractérisation de 1"état de riférence

{corps ngides)

b \
Caleul de la raidenr de contact.

Y
Intégration pas & pas dans le temps par Newmark

du systéme d'équations

! -]

Calcul de la charge dynanague Fy
et de 'écrasement A

1 /}\ ou | Dynaique de

I'état déforme

Existe-t-il un point Ivhj tel que Fy=<0 ? }—

Diétermination de la longueur "
de contact potentielle L,

Aleorithme de
Oui contact normal

Existe-t-1l un pomt Whj ¢ L, avec A=0 2

Figure II- 1 : Schéma de résolution de Newmark couplé a un algorithme de contact [111]

L’algorithme de résolution du systéme d’équation du second ordre a excitations non linéaires
(voir équation 1l - 23) est présenté dans la Figure II- 1. La solution x a I’instant t est obtenue
apres la convergence des deux boucles et I’ensemble du processus est répété au pas du temps
suivant [76].

Il existe différentes méthodes d’intégration temporelles qui consistent a intégrer pas a pas les
équations du mouvement. La méthode choisie dans ce travail est la méthode implicite de
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Newmark. 64 pas de temps sont choisis pour chaque période d’engrénement (At = 0,01 ms).
Cette méthode est facile a étre implémentée car elle permet de calculer le résultat de 1’équation
au temps t + At en fonction des paramétres connus a I’instant t [112]. Donc, elle lie les
accélérations, les vitesses et les déplacements aux instants t + At a ’instant ¢ :

. Atz .o .o A2 l
Xepnr = Xp + At X + > [(1 —2by)X; + 2by X ey p] -

Xepar = X + A [(1 —a)X + a Xpip A2-2

Les paramétres a et b, doivent étre sélectionnés en fonction des applications pour rendre la
méthode stable [113]. La méthode la plus utilisée est la méthode de 1’accélération moyenne
telle que a = 0,5 et b, = 0,25 [114].

On cherche a résoudre 1’équation de mouvement suivante :

[M] %ipr + [C] Xppr + [K] Xppne = Fexe A2-3

On peut exprimer maintenant les accelérations a t + At en fonction des paramétres connus et
des déplacements a t + At :

A2 -4

i _ Xerar = Xt X _(1 _1>5&
AT p At2 by At \2b, t
A partir de I’équation A2 - 4 et I’équation A2 - 2, on obtient :

e =(1-2); R N | _ _
xt+At—(1 bl)xt+At<(1 a) <2b1 a))xt+Atb1(xt+At xt) A2-5

2. Résistances thermiques

2.1. Echanges entre les pieces assemblées
a. Résistance thermique de conduction

La conduction traduit le transfert de chaleur au sein d’un solide d’un point chaud a un point
froid. Elle est décrite par la loi de Fourier [72] et elle exprime le flux de chaleur en fonction du
gradient de température suivant une direction donnée :

Q=_1E5E A2-6

Avec k est la conductivité thermique (W m= °C~1), S est la surface perpendiculaire au flux

thermique (m?). Par exemple, dans le cas d’une paroi plane de longueur ‘I’ et de surface ‘S’
. . . ks l

soumise a un écart de temperature AT, on trouve : Q = - AT, donc Ry, = —5 comme R (2,3)

et R (3,4) sur le réseau thermique du réducteur étudié.

Dans le cas ou la conduction de chaleur se fait radialement, c’est par exemple le cas pour les

roulements, ou encore pour les liaisons entre les roues dentées et les arbres, c’est-a-dire par

exemple R (11,13) et R (10,12), I’expression de la résistance est :

133

Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2021LYSEI079/these.pdf
© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés



Annexe 2 : Algorithme de résolution dynamique et résistances thermiques

n (%) A2-7

Rrn = =5

Avec 1, le rayon extérieur (m), 7, le rayon intérieur (m), [ est la longueur de conduction
(m) et k est la conductivité thermique du solide (W m~* °C™1).

2.2. Echange entre solides et milieu environnant

Deux types d’échange existent entre les solides et I’environnement. 11 s’agit de la convection et
du rayonnement. Ils sont modélisés par des résistances thermiques différentes composées en
paralléle.

a. Résistance de rayonnement

Le rayonnement thermique est un mode d’échange thermique basé sur 1’émission et la réception
d’ondes électromagnétiques. La puissance émise par rayonnement est donnée par la loi de
Stefan-Boltzmann [115] :

Q=SoeT* A2-8

Avec ¢ est I’émissivité du matériau (comprise entre 0 et 1), o est la constante de Stefan-
Boltzmann [= 5,67 1078 (W m~2 K™%)], S est la surface d’échange de I’élément (m?).

La résistance de rayonnement dépend de la température et des propriétés radiatives des surfaces.
Pour un réducteur placé dans un environnement a tempeérature uniforme (T,;,-), elle est donnée
par cette formule [72] :

1
0 S (T2 +T2,) (T, + Tair)

air

Rrp A2-9

Avec T, la température de la paroi (K) et T;,- la température du milieu environnant (K),
b. Résistance de convection avec les parois

La résistance de convection, determinée par la loi de Newton, est donnée par la formule
suivante [116]:

1
hCOTl‘U S

Ry = A2-10
AVEC h oy est le coefficient d’échange convectif (W m™2 °C™1), S est la surface d’échange
(m?). Le coefficient d’échange h.,,,, dépend de plusieurs paramétres comme les dimensions
de la paroi ou encore sa forme. Sa détermination passe par 1’utilisation de corrélations
empiriques qui relient le nombre de Nusselt a d’autres nombres adimensionnels. Le nombre de
Nusselt est défini par :

Nu =——= A2-11
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Avec [est la longueur caractéristique du massif qui dissipe de la chaleur (m), kest la
conductivité thermique de I’air (W m~t °C™1). Donc en déterminant la valeur du nombre de
Nusselt, on peut directement calculer le coefficient d’échange convectif h.,,, pour la
convection forcée, cas considéré dans le cadre de ce travail.

Ce type de convection se produit quand le mouvement du fluide est imposé par une intervention
extérieure indépendante de la différence de température comme un flux généré par un
ventilateur. Dans ce cas, le calcul du coefficient de convection dépend de la direction de
I’écoulement.

Dans le cas ou I’écoulement est tangentiel a la paroi, le coefficient d’échange s’exprime :

Reony = 7,6 17037 1063 A2-12
Avec V est la vitesse d’écoulement de 1’air (m s™1), L est la longueur de la paroi (m).
Dans le cas d’une ventilation normale a la paroi, le coefficient d’échange est donné par :
Reony = 5,6 17034 17066 A2 -13

Avec V est la vitesse d’écoulement de 1’air (ms™1) et [ est la longueur caractéristique (m)
.y S N . . N . .
exprimée par : [ = - ou S est la surface frontale de la paroi et qui est normale a la direction de

la vitesse (m?) et p est le périmétre de la paroi (m).
c. Résistance de convection avec les arbres

Les extrémités des arbres qui sont situées a 1’extérieur du carter échangent également avec 1’air
environnant. Les résistances R(1,10) et R(1,11) lient I’élément arbre a 1’élément air
environnant.

‘ Extrémité de I'arbre

Paroi

__________________________ U

A
v

Figure 11- 2 : Extrémité d’un arbre en rotation
Cette quantité de chaleur est exprimée comme suit :
Q = heonv S Tarpre — Tair) A2-14

La température de I’arbre varie au fur a mesure que la distance avec le carter change. Il faut
donc se ramener a la théorie des ailettes [90] pour déterminer un coefficient d’efficacité de la
facon suivante :
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th( —2 ill;c;)ﬂnv D
Nailette = A2-15

ZilCOTl‘U l
N kr

AVEC Ay, est le coefficient d’échange, k est la conductivité thermique de 1’arbre, 7 est le

rayon de I’arbre et [ est la longueur de I’arbre en contact avec I’air.

La résistance thermique s’exprime comme :

1
Ry, = A2 - 16

hconv Nailette S

Le coefficient d’échange h.,,,, est estimé a I’aide des formulations expérimentales qui lient le
nombre de Nusselt (Nu) aux nombre de Grashof (Gr) et de Reynolds (Re) [117]:

Si Re < 2500
N, = 0,4 Gr%?5 A2-17
Si 2500 < Re < 15000
N, = 0,095 (0,5 Re? + Gr025)0:35 A2-18
Si Re > 15000
N, = 0,073 Re®” A2 -19

Dans le cas des solides de forme cylindriques, le nombre de Nusselt est défini par 1’expression
suivante :

hCO?’lU Cb
k

N, = A2 - 20

Avec ¢ est le diamétre de 1’arbre.

Le nombre de Reynolds est défini par :

Ved

v

Re =

A2 -21
Avec V, est la vitesse caractéristique, ¢ est le diamétre de I’arbre et v est la viscosité
cinématique de I’air (exprimé en m? s~1),

Le nombre de Grashof se calcule de la fagon suivante :

_ g ,Bf (Tmoy - Tair) (5 Tarbre)3 A2 -22

Gr
VZ

Avec g est ’accélération gravitationnelle, S est le coefficient de dilatation volumique de I’air,
Tmoy est la température moyenne de I’arbre entre sa base et son extrémité, Tg;, est la
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température de 1’air environnant, 7,5 €st le rayon de 1’arbre, v est la viscosité cinématique
de ’air (m? s71).

2.3. Echange entre solides et lubrifiant

La lubrification par barbotage consiste & immerger une partie des engrenages dans un bain
d’huile. Suite a la mise en mouvement de la transmission, [’huile est mise en mouvement et
projetée en plusieurs éléments de la transmission. Donc a travers cet échange, on peut estimer
la résistance entre I’huile et les parois internes des trois éléments carter R(2,5), R(3,5) et R(4,5),
la résistance de convection entre 1’huile et un engrenage R(5,12) et R(5,13) et la résistance entre
I’huile et un roulement R(5,6) par exemple. Il s’agit d’un échange convectif entre un fluide et
un solide. La résistance thermique est donnée sous cette forme :

1
heony S

Ry = A2 - 23

Avec S est la surface de I’¢élément en contact avec 1’huile, h.,,,, €st le coefficient de convection.
La surface d’échange se calcule directement en fonction du niveau d’huile et des dimensions
des éléments considérés.

a. Résistance de convection par ruissellement (convection avec le carter)

Les surfaces internes des trois éléments de type carter sont en contact avec I’huile qui ruisselle.
Cette résistance correspond a un échange convectif forcé tangent a une surface (R(2,5), R(3,5)
et R(4,5)). Le coefficient d’échange convectif h.,,, est calculé a partir du nombre de Nusselt
Nu. Il est déterminé d’aprés Holman sur la base de corrélations pour des plaques [90] :

SiR, <510°
N, = 0,664 R,/? p./3 A2 - 24

SiR, >510°
N, = P./3(0,037 R,%® — 850) A2 - 25

Avec R, est le nombre de Reynolds et Pr est le nombre de Prandtl qui est estimé par cette
formulation :

_ue

P
"T%

A2 -26

Avec u est la viscosité dynamique de I’huile (Pa. s), c est la capacité calorifique de I’huile et k
est la conductivité thermique de I’huile.

Pour estimer le nombre de Reynolds, la vitesse utilisée est une vitesse moyenne qui déepend de
la hauteur de la paroi, elle est donnée par [72] :

Vinoy = 2,95 VL A2 - 27

Avec L est la hauteur du Ruissellement.
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b. Résistance de convection avec les roulements

Il y a un échange de chaleur entre I’huile et les éléments roulants des roulements quand des
parties d’un roulement sont en contact avec I’huile. Entre ces deux éléments, une résistance
thermique de convection est définie, comme par exemple R(5,6). La détermination de cette
résistance nécessite le calcul du coefficient d’échange h.,,, proposé par Harris [85]:

21 coS(Orme)

1/3 L
heons = 0,0332 k Pri/3 [— (1 y
m

NRE A2 - 28
Avec 1. est le rayon des éléments roulants, 6,,,; est I’angle de contact des éléments roulants,
d,, est le diamétre moyen du roulement, v est la viscosité cinématique du lubrifiant, k est la
conductivité thermique de I’huile utilisé.

c. Résistance de projection

La résistance de projection traduit le transfert de chaleur entre le pignon et I’huile. Soit un
pignon qui tourne a une vitesse ® et barbote dans un bain d’huile (voir Figure I1- 3). Cette
résistance est donnée par [72]:

A
Rep =
1,112 A2 - 29
bZ (0,058 + D — 0731375 Haene x VO @
[1+exp (P23

Zone d'engrénement

/

Huile

Figure II- 3 : schéma d'un pignon immergé dans un bain d’huile avec un angle de projection 6

Avec 0 est ’angle de projection (rad), w est la vitesse de rotation (rad s~1), b est la largeur de
denture (m), Hgepn: €St la hauteur de dent (m), y est P’effusivité thermique de 1’huile
(Nm~ts™%/2°C™1), Z est le nombre de dents du pignon, i est le nombre sans dimension
dépendant de la géométrie du pignon et des caractéristiques de 1’huile :

2
R,D 62 ,
v Hdent

W= ( A2 -30

Avec R, est le rayon primitif du pignon (m), D est la diffusivité thermique de I’huile (m? s™1),
0 est I’angle de projection centrifuge (rad), v est la viscosité cinématique de I’huile (m? s~1),
Hge0ne €St la hauteur de la dent (m). Et I’effusivité thermique de I’huile est donnée par: y =

k. p.cou k est la conductivité thermique de I’huile (W m~1 °C™1), p est la masse volumique
de I’huile (kg m™3), ¢ est la capacité calorifique de I’huile (] kg~ °C™1).
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d. Résistance d’échange sur les flancs

Au cours du fonctionnement, I’échange entre I’huile et les éléments en rotation n’est plus
accordé au ruissellement d’huile mais a 1’échange d’huile généré par la rotation des éléments
de I’engrenage. La résistance de ruissellement présentée précédemment est remplacée par
résistance de convection forcée [89]. L’échange entre I’huile et le disque en rotation est
caractérisé par ([118], [119]) :

SiR, <2,510°
Nu= 04,/R, B/ A2-31

SiR, >3,210°
Nu = 0,238 R,*® P.%° A2 -32

2.4. Echange entre les dents en contact

Lors de I’engrénement, une augmentation importante de tempeérature peut apparaitre au niveau
des surfaces en contact. C’est ce que Block appelle la température « éclair »: T,..
L’échauffement de la mati¢re au voisinage du contact se limite a une profondeur faible par
rapport a I’épaisseur de la dent. La modélisation du flux de chaleur entre la zone de contact et
le corps des pignons est représentée par une résistance de striction. Cette résistance dépend de
I’engrénement considéré et permet de simuler la répartition du flux entre la roue et le pignon.

Le champ de température d’un pignon est représenté par deux composantes : T, est la
tempeérature-éclair pour la zone d’engrénement, T, est la température de masse pour le corps
du pignon. D’apres Block, 1’élévation moyenne de la température est donnée par :

0,767 Q

Tha = -
ma \/Z—lhb)(m A2 -33

Tec -

2.1n

Massif a Tma

Figure II- 4 : source de chaleur se déplagant sur un massif

Avec 2 [}, est la largeur de la surface d’écrasement (m), b est la largeur de denture (m), 1., est
la vitesse de roulement moyenne du pignon (ms™1), y est I’effusivité thermique du pignon
(Nm~'s V2K,
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Donc la résistance de restriction est donnée par :

0,767

Rip = ——— A2 -34
" 20 by NV
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Annexe 3 : Opérateurs d’optimisation et
cas tests
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1. Opérateurs d’optimisation
1.1 Sélection

Une fois que la génération et I’évolution de la population initiale sont terminées, 1’étape
suivante consiste en la détermination des individus qui vont se reproduire (a savoir les parents
de la prochaine génération). La sélection permet d’identifier statistiquement les meilleurs
individus d’une population et d’éliminer les mauvais lors du passage d’une génération a une
autre. Elle est fondée sur la qualité des individus, estimée a I’aide de la fonction objectif. En
fait, pour n individus, on doit en sélectionne n/2 (car I’opérateur de croisement nous permet de
repasser a n individus).

Il existe differentes techniques de sélection [97] et la sélection utilisée dans cette étude est la
sélection par tournoi.

C’est la méthode la plus facile a mettre en ceuvre. Elle consiste a choisir aléatoirement k
individus (nombre de participants & un tournoi) et ils sont comparés entre eux et seul le meilleur
individu est considéré comme vainqueur du tournoi. On répéte ce processus jusqu’a ce que la
génération intermédiaire soit complétée. 1l est possible que certains des individus participent a
plusieurs tournois. S’ils gagnent plusieurs fois, ils vont étre présents plusieurs fois dans la
génération.

Etape 1 : Sélection aléatoire de deux individus Etape 3 : Gagnants du tournoi

Population initiale Individus sélectionnés
avant sélection (la population est a moitié
remplie)

Figure A3. 1 : Représentation d'une sélection par tournoi d’individus pour un critére de
maximisation [120]

1.2 Principe d’élitisme

La stratégie élitiste consiste a conserver le meilleur individu a chaque génération. Ainsi
I’¢litisme empéche 1’individu le plus performant de disparaitre au cours de la sélection. Apres
chaque évaluation de la performance des individus a une génération t donnée, le meilleur
individu de la genération précédente (t — 1) est réintroduit dans la population si aucun des
individus de la génération t n’est meilleur que lui. Par cette approche, la performance du
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meilleur individu de la population courante est monotone de génération en génération. Cette
méthode a 1’avantage de permettre une convergence rapide des solutions mais risque de
diminuer la diversité des individus.

1. 3 Classification des individus par Rang

Dans un premier temps [121], avant de procéder a la sélection, on affecte a chaque individu de
la population un rang correspondant au front auquel il appartient. Tous les individus de la
population non-dominéé appartenant au front optimal (1* front) recoivent un rang égal a 1 (voir
Figure A3. 2). Ces individus sont retirés de la population et I’opération est répétée ainsi de suite
pour les fronts successifs suivants en incrémentant le rang.

fé A .:‘\\ ’-C;
(] S ‘\\O \\\ ‘\\\
2y A O™
\O 1 N, o\ b " \\
vV N 97N 38 front
T\ oo, = (rang = 3)
O\ -
LNAN )
NS S=ee_ O "S-, 2% front
NOS O “Ssei.> (rang =2)
~
~ -~
-~ -~
i~ \‘ v 1e front (Pareto-optimal)
Seo o\ (rang=1)

fi
Figure A3. 2 : Classification des individus suivant le rang de Pareto [121]

1. 4 Distance d’encombrement (crowding distance)

Holland a été le premier a suggérer 1’utilisation de I’opérateur de ‘crowding’ [46] dans la phase

de remplacement des algorithmes génétiques. Cette technique, utilisée par NSGAII (citée
précédemment) pour préserver la diversité des solutions dans le front de Pareto, s’applique sur
le dernier front pour compléter la taille de la population des parent spour la génération suivante.
Cette distance permet de calculer la proximité d’un point a ses voisins du front du méme rang
que lui. Le calcul de la distance de crowding nécessite, avant tout, le tri des solutions selon
chaque objectif, dans un ordre ascendant. Ensuite, pour chaque objectif, les individus possédant
des valeurs limites se voient associés une distance infinie. Pour les autres solutions
intermédiaires, on calcule une distance de crowding égale a la différence des valeurs des
fonctions objectifs de deux solutions adjacentes. La distance de crowding d’une solution est
obtenue en sommant les distances correspondantes a chaque objectif (voir Figure I11. 4).

1.5 Opérateur de crowding de comparaison (<,,)

L’opérateur de crowding de comparaison (<,,) sert pour guider le processus de la selection avec
la répartition uniforme des solutions Pareto. En fait, un individu i de la population a deux
attributs : rang de non dominance i,q,4 et distance de crowding igistance- Soient deux individus
ietj[122]:
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irang < jrang
i <, jsi ou A3-35
(lrang = ]rang) et (ldistance > ]distance)

Entre deux solutions de rangs différents, la solution de plus petit rang (appartenant au meilleur
front) est préférée. Pour deux solutions qui appartiennent au méme front (méme rang), la
solution possédant la plus grande valeur de distance de crowding est choisie. Cet opérateur de
sélection intensifie donc la recherche des solutions Pareto-optimales.

1. 6 Opérateur de croisement

Le phénomene de croisement est une propriété naturelle de I’ADN. C’est par analogie qu’ont
¢été congus les opérateurs de croisement dans les algorithmes génétiques. Il a pour but d’enrichir
la diversité de la population en manipulant la structure des chromosomes. Les méthodes de
croisement sont liées au type de codage mais leur principe est identique. Le croisement combine
les genes de deux individus parents pour donner deux nouveaux individus enfants possédant
des caractéristiques issues des deux parents. Il existe plusieurs méthodes de croisement. Dans
cette étude, le croisement réel arithmétique est utilisé.

C’est une combinaison linéaire des parents. Une recherche portée sur le croisement
arithmétique est réalisée dans les études réalisées dans [123] et [124]. En fait, deux genes
(parents) P;et P, sont sélectionnés a la méme position (i). lls définissent deux nouveaux génes
(enfants) D, (i) et D, (i) par combinaison linéaire [125] :

{Dl(i) = aP (D) + (1 = )P, (D)

D, (i) = aP,() + (1 — a)Py (i) A3-2

Avec « est un coefficient de pondération entre 0 et 1 et il a la méme taille que les parents. Et
pour permettre de générer des individus entre ou a I’extérieur du segment joignant les deux
parents, on peut prévoir un parameétre particulier [124], tout en vérifiant de maintenir les
individus dans leurs domaines de définition.

Py

| €, =aP, +(1—a)P
position ©) Q 1 a1 ( (I) z

croisement

0<a<l1

C2=ch2+(1—a)P1

Figure A3. 3 : Exemple de croisement barycentrique

1.7 Opérateur de mutation

L’opérateur de mutation est un processus ou un changement mineur du code génétique est
appliqué a un individu pour induire de la diversité et ainsi éviter de tomber dans des optimums
locaux. Classiquement, la mutation modifie aléatoirement la valeur d’un parametre du dispositif
avec un faible taux de probabilité B,, généralement inférieure a celle de croisement. En
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revanche, une faible probabilité permet d’assurer une bonne exploration de I’espace de
recherche sans perturber la convergence. En effet, I’individu muté n’est pas forcément meilleur
ou moins bon, mais il apportera des possibilités supplémentaires qui peuvent étre utiles pour la
création de bonnes solutions [126]. 1l existe deux types de mutation : la mutation binaire ou
dans le cas du codage binaire, chaque bit est remplacé par son inverse (0 donne 1 et 1 donne 0)
et la mutation réelle qui est utilisée dans cette étude.

L’opérateur de mutation posséde quelques avantages puisqu’il permet une grande diversité de
solutions.

2. Vérification des cas tests

Les quatre premiers cas tests sans contraintes sont tirés de la comparaison d’optimisation multi-
objectifs de Ziteler et al. [127], & savoir les cas tests ZDT et le cas de Fonseca-Fleming [128].
Trois autres cas tests avec contraintes, a savoir la fonction de Chakong et Haimes [129], la
fonction d’Osyczka et Kundu [130] et le probleme de Constr-Ex [97], ont également été testés.
Ces sept cas tests impliquent des optimisations a deux objectifs ou les deux objectifs doivent
étre minimisés.

Le Tableau A3. 1 présente les paramétres de 1’algorithme NSGA-II choisis pour I’optimisation
des cas tests.

Parametres Valeurs
Taille de population 70
Nombre de générations 100
Probabilité de croisement 0.8
Probabilité de mutation 0,3

Tableau A3. 1 : Parameétres de la méthode NSGA-II

e Fonctions sans contraintes

Fonction ZDT2

( fi(x) = x,
f2(x) = gOh(fi(x), g(x))
30
min { g(X)=1+%. X;

=2

B 0\
(00, 9) = 1- (g(x))

0<x;<let1<i< 30
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Fonction ZDT3

min <

Fonction Fonesca- Fleming

min

Lh(fl(x),g(x)) =1-

fi(x) =x
f2(x) = g()h(f1(x), g(x))
30
glx)=1 +E £, X
f1 () [\ .
FIe) — <g(x)) sin(107f; (x))

0< x;<let1<i<30

JE(X) =1- exp[—;(xi - %)2]

|0 =1- exp[—;(xl- " %)2]

—4 <x;j4etl<i<n

Les fronts de Pareto de ces cas tests sont illustrés dans les figures ci-dessous.

Résultats Matlab par la méthode NSGA-11 Théorie
Liprvwengg T T
PR 20T \ e
... -
S . \\
." 08 i
08 e ] NN
'o.\ : \
s 0.6 ‘ .
0.6+ ~, 1 _ \
N s oy
ZDT2 - 04+ ". 0.4 .
N
'o..
0.2+ \‘. 0. \ ]
.\.
00 0‘2 o 4 o 6 0‘8 1 [“FIH 02 Uj\ \llh 0. 1.0
: AR AL e : fi(x)
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£,(x)
=

ZDT3

ZDT3

\
\

\

fa(x)

T T
¢ o Pareto front

A\

08 09

03 04, 05 06 07
()

Fonseca and Fleming function

+ Front Pareto

091

0.8

® o Pareto front

Fonseca- 0Ty
Fleming

06 e

051

f2(x)

0.4

031 *

021

o1t

L .
05 06

f1(x)

L I L
02 03 04

0. .
ha 0.2 0.1 0.6 0.8

fi(x)

Tableau A3. 2 : Comparaison des fronts de Pareto des fonctions sans contraintes a la théorie

e Fonctions avec contraintes

Fonction Chakong and Haimes

il y) =2+ (x =2+ (y—1)*
f06y) =% — (y — 1)?

—20 < x,y <20

min {

g1(x,y) = x? + y%2 < 225

sous des contraintes : {
g2(x,y) =x—-3y+10<0

Fonction Osyczka and Kundu

f1(x) = =25(x; — 2)2 = (x; —2)* - (x3 — 1)% — (x, —4)* — (x5 — 1)2
e R =Y

0 <x1,%2,% <10,1 < x3,x<50<x, <6
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e Probléme de Constr-Ex

sous des contraintes : <

sous des contraintes : {

( g1(x)=x,+x,—-22>0
g2(x)=6—x;—x,=>20
g3(x)=2—-—x,+x,=20
gas(x)=2—-x;+3x, =20

gs(x) =4—(x3—3)*—x, 20

\ge(x) = (x5 —3)2+x,—4=0

file,y) = x
i 1
Ay =—=

01<x<let0<y<5

g1, y)=y+9x =6
g2(x,y)=-y+9x =1

Résultats Matlab par la méthode NSGA- Théorie
Chak9ng and Hgimes of-e
0F IS ® Front Pareto| - \
N
\\ 0 \’\
-50 - ‘\ \Q
Chakong . \
and . 7 | “,
. -100 - = ~
Haimes - o ~
g 150 .\\
150 - ~
150 -.'. by
n, \\
200 %, *
‘.
250 . ”
0 0 100 150 200
| | | fi(x)
-250 J
0 50 150 200 250
fi(x)
w“ ‘Osyczka and Kundu N
* g
70 [ %
o0
60 -
Osyczka ol “r
and _ 2.
X 40 =
Kundu - "
30
20 - !
10 .
10 MW¥ H ® some o
0 L L L - “hHJ _:.'M ZIUH ]I.'Hl 100 0 0
-300 -250 -200 100 -50 0 fi(x)
148

Cette thése est accessible a I'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2021LYSEI079/these.pdf
© [E. Ben Younes], [2021], INSA Lyon, tous droits réservés




Annexe 3 : Opérateurs d’optimisation et cas tests
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Tableau A3. 3 : Comparaison des fronts de Pareto des fonctions soumises a des contraintes a la

théorie

Les Tableau A3. 2 et Tableau A3. 3 montrent la cohérence entre les résultats obtenus par la
méthode programmée NSGA-II et celles de la littérature. En d’autres termes, ces cas tests
vérifient la validation de la programmation de I’algorithme NSGA-II.
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