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Analysis of noise generation
mechanism : a tool for noise reduction
at source

The case of gear noise

The new European directives requiire
machine manufacturers to reduce the
noise generated by their machines to the
fowest level pcssible, in particular by
action at scurce. For each machine part
this requires proper knowledge of noise
generation mechanisms, and assessment
of expected noise levels and an estimation
of the contribution of the main parameters
to noise emission. In many cases these
factors can help tc point noise reduction
efforts in the right direction and give an
idea of the level of noise reduction
possible.

This data sheet covers noise emission by
machine gears. It demonstrates the variety
of different noise generation factors (cog
contact and friction, load variation) and
how the noise is transmitted through the
air or mechanically from the source (the
cog contact point) to the radiating
surfaces (housing), ilustrating the basic
mechanisms often found in other types of
machinery. The data sheet combines
comprehension of the different
mechanisms with a number of ways of
reducing acoustic emission : geometric
parameters, tribological factors, degrees
of qualfity, operating conditions, efc., and
clarifies the notion of action at source.

Machinery / Gear / Transmission / Noise

L’analyse des mécanismes
de génération de bruit :

un outil pour la réduction
du bruit a la source

Cas des engrenages

P. Delhoume, M. Vercammen, P. Heringa, société Peutz et Associés (%),
avec la collaboration de G. Lovat, J.P. Thome et H.S5. Arbey, Service
Meétrologie — acoustique — vibrations, centre de recherche de I'INRS,
Nancy

Les nouvelles directives européennes imposent aux constructeurs de
machines de réduire 'émission acoustique de celles-ci au niveau le plus
bas possible, notamment par des actions a la source. Une telle démarche
neécessite, pour chaque élément de machine, une bonne connaissance des
mécanismes générateurs de bruit, une évaluation des niveaux attendus et
une estimation de Pinfluence des principaux parameétres sur 'émission
acoustique. Ces éléments peuvent permettre dans de nombreux cas
d’orienter les actions de réduction a Ia source et d’avoir une idée des gains
possibles.

Cette note porte sur 'analyse du bruit émis par les engrenages. Elle
montre la diversité des mécanismes possibles d’excitation {(chocs de den-
ture, variations de charge, forces de frottement entre dents), de transfert
aérien ou solidien entre la zone d’action des efforts (le point de contact des
dents) et les surfaces rayonnantes (le carter) et illustre les mécanismes de
base qui seront souvent retrouvés dans d’autres types de machines. Le
document associe la compréhension des différents mécanismes a Ia pa-
noplie des moyens permettant de jouer sur I'émission acoustique : para-
métres géométriques, facteurs tribologiques (liés aux frottements), degrés
de qualité, conditions de fonctionnement, etc., et concrétise Ia notion
d’action a la source.

Machine / Bruit / Engrenage / Transmission

es derniéres années, le Conseil  seulement les employeurs, mais égale-

des Communautés européennes  ment les constructeurs de machines ou
a adopté deux directives concernanten  d’équipements industriels et les
particulier le bruit émis par les ma-  concepteurs de locaux industriels doi-
chines : les directives n° 86/188/CEE  vent réduire le bruit au niveau le plus
[1], relative & la protection des tra-  bas raisonnablement possible compte
vailleurs contre le bruit, et n® 89/392/
CEE [2], relative & la sécurité des ma-
chines. Entre autres dispositions, ces
deux directives posent comme obliga-
tion une réduction générale du bruit ) société Peutz et Associés, 103 boulevard
(cf. encadré) [3], en stipulant que non  Magenta, 75010 Paris.
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installations et des ateliers.

source.

de bruit sont dépassees.

Principaux éléments des directives CEE relatives &
I'obligation générale de réduction du bruit {1, 2]

* | es actions techniques de réduction du bruit doivent &tre mises en ceuvre.

» En particulier, la préférence doit &tre donnée aux solutions avancées et éprou-
vées pour les problémes de reduction du bruit.

*» | a réduction du bruit & la source est prioritaire. Une information adéquate doit
étre donnée sur I'émission soncre des machines.

* La réduction du bruit doit &tre prise en compte au stade de la conception des

» | 'émission acoustique des machines et des installations industrielles doit étre
maintenue au niveau le plus bas possible, notamment par des actions a la

* | ‘atténuation de la propagation du son doit étre obtenue par des actions de
réduction le long des chemins de transmission.

* Des actions de réduction du bruit doivent &tre appliquées dés que les limites

* Quand des actions de réduction du bruit ont été prises, leur justification tech-
nique et économigue doit &tre considérée.

* Les mesures de réduction du bruit doivent étre appliquées en prenant en
compte la sécurité, 'environnement et I'ergonomie.

tenu de I'état des technigues. L'émis-
sion acoustique des machines et des
procédés industriels deit &tre minimisée
par des actions de réduction du bruit,
notamment & la source.

C'est pourgquei, dans le cadre de la pro-
tection des travailleurs contre le bruit,
'INRS méne, dans le domaine de la ré-
duction du bruit des machines et & dif-
férents niveaux, des actions complé-
mentaires parmi lesquelles on peut ci-
ter:

— une participation active & la normali-
sation européenne et un soutien tech-
nigue a I'élaboration de la réglementa-
tion frangaise ;

- |a participation & des programmmes de
recherche francais ou européens desti-
nés a I'élaboration et la mise au point
d’outils informatiques prévisionnels
destinés aux concepteurs de machines,
d’installations industrielles ou de lo-
Caux ;

~ la validation et |'utilisation de tels ou-
tils lors d'actions d'assistance tech-
nique aux CRAM dans le cadre de la ré-
solution de probiémes de réduction de
bruit rencontrés dans les entreprises ;

- I'élaboration de synthéses bibliogra-
phiques sectorielles permettant de re-
grouper des connaissances existantes,
plus ou moins dispersées, qui fournis-
sent un certain nombre d’'éléments sur
les mécanismes générateurs de bruit,
sur les niveaux acoustiques habituelle-
ment rencontrés et sur les selutions

couramment mises en ceuvre pour les
réduire. Ces documents fournissent de
nombreux éléments concrets, directe-
ment utilisables pour la plupart, qui
n'ont pas la prétention de donner des
recettes permettant de régler tous les
problemes de bruit mais qui peuvent
servir

— soit & tester ou mettre en ceuvre des
solutions « simples » qui dans certains
cas peuvent d'avérer suffisantes,

— soit & acquérir les éléments permet-
tant de bien cerner le probleme, de hien
le poser a des sociétés spécialisées
dans le cas ou une telle intervention
s'avérerait nécessaire et enfin de mieux
mettre en ceuvre les solutions pres-
crites.

Dans ce cadre, 'INRS a sous-traité a la
sacieté Peutz et Associés la rédaction
d’'un document intitulé : « Bruit des sys-
témes de transmissions méca-
niques — Etude des mécanismes de
génération du bruit et des moyens mis
en ceuvre pour le réduire ». Cet article
présente un extrait de ce travail.

La notion d’action de réduction a la
source a déja largement été employée
dans le passé, sans pour autant avoir
exactement la méme signification. Il y a
encore guelques années, cette notion
s’opposait 4 la notion de protection in-
dividuelle ou de traitement de locaux et
pouvait désigner, par exemple, un en-
coffrement de machine. Aujourd’hui, un
tel dispositif ne pourrait plus étre dési-
gné par le vocable de « réduction a la
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source », cette notion étant réservée a
des acticns sur la machine proprement
dite ; on se rapproche davantage du
liett d’origine des efforts vibratoires ou
méme au cceur de ceile-ci (choix de
géometrie de denture ou de traitement
de surface, par exemple), ce qui néces-
site de prendre en compte le probléme
dés le stade de la conception. e tech-
nicien en arrive donc a intervenir au
cceur des mécanismes générateurs de
bruit, ce qui multiplie ses moyens d’ac-
tion, sous réserve d’'appréhender les
problémes assez t6t.

Parmi les actions possibles de réduc-
tion du bruit & la source, I'exemple pré-
senté ici, et qui a trait aux seuls engre-
nages, fait bien apparaitre I'action sur la
qualité, au niveau de la réalisation des
pignhons, des matériaux du carter, du
montage des arbres, etc. Cette conclu-
sion est valable pour de nombreuses
machines et sa réciproque est souvent
admise : un produit moins bruyant bé-
néficiera d’un a priori favorable vis-a-vis
de sa qualité et par 13, de sa longévité.

Les engrenages (fig. 1 a 4) sont utilisés
pour transmetire des puissances four-
nies par un moteur a des vitesses plus
lentes ou plus rapides que celle de
I'arbre moteur. Le choix d’un type d’en-
grenage correspond a des impératifs
techniques. |l dépend de la puissance &
transmettre, de la direction dans lagquel-
le on veut transmettre cette puissance,
de I'espace dont on dispose. Quelgue-
fois ce sont les impératifs d’ordre finan-
cier qui guident le choix. Le tableau |
preésente les divers types d’engrenages
existants ainsi que leurs possibilités de
rapport de réduction {ou de multiplica-
tion} mécanique et leurs plages de puis-
sances mecanigues.

1. NIVEAUX SONORES EMIS

Une étude allemande [4] a permis de
déterminer un niveau de puissance L,
pour chague type d'engrenage en fonc-
tion de la puissance transmise P, avec
une relation simple de la forme :

L,=A+BlogP, ouA et B sont deux
constantes,

avec L, [dBA)], P [kW].

Uutilisation de cette relation se fera en
respectant les conditions limites de
puissances, de vitesses, de couples et
de réductions mécaniques décrites
dans chaque cas de figure. La ligne des
80 % de la régression linéaire indique
gue ce niveau n'est pas dépassé par
80 % du parc de machines etudié.
Toutes les équations données ci-aprés
représentent cette ligne des 80 %.
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Fig. 1. Scheémas d’engrenages cylin-
driques a denture droite (a) puis oblique
{b), puis en chevron (c)

Fig. 2. Schéma d’un engrenage conique &
angle droit (renvoi d’angle), a denture
droite ou hélicoidate (a}, puis oblique (b}

TABLEAU |

Caractéristiques des engrenages

(fig. 1) Chevron {V)

Triple train : 30 4 200
Quadruple train ;: 150 & 900|500 a 50 000

Rapport de Puissances
Type Géométrie réduction mécanique mécaniques
usuel usuelles
(kW)
Engrenage Denture droite Simpletrain:1a7 0,7 a 2 400 pour
cylindrigue Denture inclinée Double train : 3 & 40 les machines

classiques,

pour les turbo

Fig. 3. Schémas d’engrenages hélicoi-
daux. (a) : avec roue & vis ; (b} : hypoide ;
{¢) : & vis sans fin

Planétaire

machines
Engrenage conique |Denture droite 1a6 241800
a angle droit Denture oblique
{fig. 2) Denture hélicoidale
Engrenage Avec roue et vis 5a60 0,72a80
hélicoidal Hypoide ) 1a40 0,7 456
(fig. 3) A vis sans fin 1436 0,2a34
Engrenage arcue  |Denture droite
ou pignon planétaire | Denture inclinée 1410 6 a12 500

{fig. 4)

Pignon fixe

Roue fixe

Fig. 4. Schéma d’engrenages planétaires

Cahiers de nofes documentaires n° 151, 2e trimestre 1993

281




» Engrenage cylindrique machines clas-
sigues (fig. 5) :

LA=77,1+12,31og P

* Engrenage cylindrique pour turbo-
machines (fig. 6) :

L,A=856+64logP
* Engrenage & train planétaire {fig. 7) :
L,A=877+44lo0gP

* Engrenage roue et vis {fig. 8) :
L,A=65+1591log P

» Engrenage a angle droit {fig. 9) :
LeA=717+158910g P

Ces relations sont a utiliser avec pré-
caution lorsgue les vitesses se situent

dans les plages beaucoup plus élevees
que pour une utilisation normale ou

pour certaines vitesses de rotation bien
précises. En effet, il est possible que
I'un des modes propres du carter soit
excité. Le niveau sonore peut afors aug-
menter de plus de 10 dB (fig. 10).

[l existe bien entendu d’autres relations
permettant de définir le niveau de puis-
sance d'un engrenage. Mais ces rela-
tions prennent en compte les divers pa-
ramétres de la denture, tels que le dia-
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Fig. 5. Engrenage cylindrigue — Evolution,
avec la puissance transmise, du niveau sonore
émis [4] (Puissance transmise : de 0,7 42 400 kW ;
vitesse ; de 1 000 & 5 000 tr/min ; vitesse tangen-
tielle 1 de 1 220 m/s ; rapport :de 1 &3 ; angle B
de 10° & 30°; qualité : de DIN 5 4 8 ; couple : de
100 & 200 000 Nmy)

Fig. 7. Engrenage planétaire - Evolution,
avec la puissance transmise, du niveau sonore
&mis [4] (Puissance transmise : de 6 & 12 500 kW ;
vitesse : de 35C & 16 500 tr/min ; couple : de 1 000
4330000 Nm ; rapport: de 1 a2 ; train lent & den-
ture droite ; train rapide B : de 25° a4 30° ; qualité
croissante en fonction de la vitesse)

Fig. 9. Engrenage & angle droit - Evolution,
avec la puissance transmise, du niveau sonore
emis [4] (Puissance transmise : de 2 & 1 800 kW,
vitesse : de 970 a 3 000 tr/min ; vitesse tangentiel-
le:de2a24 m/s; couple : de 8004 180 0C0 Nm;
rapport : de 143)
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Fig. 6. Engrenage cylindrique de turbo-
machine — Evolution, avec la puissance transmi-
se, du niveau sonecre émis (4] (Puissance transmi-
se : de 380 & 42 000 kW ; vitesse : de 1 000 &
12 700 tt/min ; vitesse tangentielle : > 35 mvs ; rap-
port:de 142 ;angle } : de 20° 2 30° ; qualité : de
DIN 34 5; couple : de 3 600 & 460 200 Nm)

Fig. 8. Engrenage roue et vis — Evolution,
avec la puissance transmise, du niveau scnore
2mis [4] {Puissance transmise : de 0,7 & 56 KW ; vi-
tesse : de 1 360 & 1 480 tr/min ; couple : de 67 a
3800 Nm ; rapport :de1a6)
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Fig. 10. Niveau de pression sonore émis

par un engrenage cylindrique, en fonc-
tion de la vitesse, a couple constant [4]




métre primitif, le moment, la vitesse tan-
gentielle, le module, etc. Mais ces rela-
tions sont complexes et parfois minimi-
sent le niveau sonore. Le rapport ICG
5] rassemble les relations théorigues
obtenues depuis 1960.

La figure 11 rassembile les valeurs des
niveaux sonores émis par les differents
types d’engrenages en fonction de la
puissance transmise. On constate gque

pour de faibles puissances {de 1 a
50 kW), il est préférable d’utiliser des
engrenages a roue et vis. Les engre-
nages a angles droits sont les plus
bruyants pour des puissances supé-
rieures & 100 kW. Les engrenages a
train planétaire sont les plus silencieux
sur une large gamme de puissance (va-
riant de 50 kW a 10 000 kW).

130
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10 o

100 % o
]
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FN.0%) -H —

o o
[= =]

-
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Niveau de pul

60

Yo} IPUVIN IFRNPRN SN SR S
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Puissance mécanique transmise

P(kwW)

Fig. 11. Reécapitulatif des niveaux sonores
€mis par les différents types d’engrenage
en fonction de la puissance transmise [5]
(1) : & angle droit ; (2) : cylindrique ; (3) : cylindrique
{turbomachinesy ; (4} : planétaire ; (5} : roue et vis

2. ORIGINE DU BRUIT

Le mecanisme de production du bruit
met en jeu trois facteurs : les sources
d’excitation, la transmission des vibra-
tions aux parois et le rayonnement de
ces parois {fig. 12).

* Les excitations sont associées a la
fluctuation de forces dans le temps.
Dans les engrenages, les deux excita-
tions principales proviennent d'une part
de la variation de la charge sur la dent
(transmission de la puissance), d’autre
part de I'importance de 'impact des
dents au début de chaque engréne-
ment {fonction de la rigidité).

L'excitation secondaire, moins impor-
tante, correspond au changement de
sens de la force de frottement au mo-
ment du passage du point de contact
des cercles primitifs (fig. 13).

En réalite, ces forces théoriques sont
perturbées par des surcharges dyna-
migues, dont I'origine est :

PN

Rayonnement o
N
=] § Transfert
N
S /I Excitation
Transfert §
AN

Fig. 12. Génération, transfert et rayonnement du bruit dans un réducteur [6]

- finexactitude des profils de dentures,

- un mauvais alignement du mécanis-
me,

- la non-continuité de la charge trans-
mise (variation dans le temps).

¢ Dans les cas ou la charge transmise
est constante, on observe une excita-
tion due & la variation de la rigidité de la
denture. Ge sont les variations de ces
forces de contact au cours de l'engré-
nement qui engendrent des vibrations.

La rigidité de chaque dent est différente
selon que la force est appliquée en haut
de la denture {téte de denture) ou ala

(3 Diamétre de pied
(@ Diamétre de base
(@ Diamatre primitif
@ Diamétre de téte

{b) : début de 'engrénement

{c) : changement de sens
de la force de frottement

Fig. 13. Schéma de la cinématigue de 'en-
grénement [7)

Représentation des forces exercées : Pr = frotte-
ment ; U = tangentielle ; R = radiale ; N = normale
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base de la denture. La déformation {ou
flexion) de la dent sera donc plus im-
portante lorsque la force est appliquée
en haut de denture (fig. 14).

On définit la rigidité C d’une dent a
I'aide de la formule suivante :

C = Fy/(bx)

ou F, : force appliquée [N],

k> : largeur de la dent [mm],

et x . déplacement de la dent [um).

La rigidité globale C pour chague
couple de dent gui dépend de la posi-
tion de leur point de contact est donnée
par la relation suivante (fig. 15} :

1/C1,2 = 1/C1 + 1/02
ou G4 : rigidité d’'une dent de la roue,
C; : rigidité d’une dent du pignon.

Dépiacement
important

a) début d'engrénement faible rigidité

Faible déplacement

Lors de I'engrénement, il y a plusieurs
dents de la roue et du pignon en
contact. La rigidité de I'ensemble dé-
pend donc du nombre de dents en
contact et du temps de contact entre
chaque dent.

On définit ea. comme étant le nombre
de dents en contact, el comme étant le
taux de recouvrement pour une denture
et ey, la somme des deux, comme la
couverture totale d’engrénement [7].
Afin de réduire le bruit généré par les vi-
brations, on doit réduire I'impact des
dentures et obtenir des variations de la
rigidite globale du couple d'engrenage
les plus faibles possible. Pour cela on
peut faire varier les valeurs ea et eb de
maniére que ey soit grand et proche
d’une valeur entiére. Le tableau |l don-
ne, en fonction des valeurs des e, I'in-
fluence sur les paramétres « rigidité » at
« impact de I'engrénement ».

b) milieu d’engrénement rigidité importante

Fig. 14. Schéma illustrant la variation de la rigidité de la dent

Fig. 15. Evolution, pendant la durée d’engrénement, de Ja rigidité d’un couple d’engre-
nage pour une dent de la roue et du pignon [6]

Rigidité C,

TABLEAU I

Influence des paramétres

de denture sur 'engrénement | Rigidite du couple

/ d’'engrenage

Influence sur
Valeurs des ¢

Rigidité globale ¢ (N/MM) (gehelle arbitraire)
pgm

I'engrénement
€7 est entier Variation plus faible - Durée d’engrénement
0, et ff sont de la rigidité T

non entiers Temps (échelle arbitraire)

Début
d’engrénement

Seul ec est entier Fin

d’engrénement

Impacts sur la
denture plus faibles

/ \

ey est entier
ex et eff sont
entiers

Variation de |a rigi-
dité et impacts
plus faibles
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Variation globale
_ de la rigidité
P ey = 2,1 ey = 25 ey =29 ey = 30 roue-pignon
o
:'é‘ ~ _ VW
@ : : :
2 2- C - E i i !
[ 1]
o b A i !
ey ' T v Variation de la rigidité
E ii Durée de I: Cn d’un couple de dents
£|E I'engrénement A
4 -
i
Q
o2
o
E=]
o
o
p
S 0
i:% Temps Temps

Fig. 16. Variation de la rigidité d’un engrenage cylindrique pour diverses valeurs de la couverture d’engrénement £y [6]

La figure 16 donne les variations de la
rigidité globale en fonction de la couver-
ture d’engrénement pour un ey compris
entre 2,1 et 3. On voit que la variation
est la plus faible pour ey = 3.

* | & transfert de ces excitations se fait
en général par la voie solidienne
{fig. 17). Lorsque les vibrations arrivent
au niveau des parois des carters,

Denture

|

Plateau de roue

|

Arbre ]

y

Palier

{

Support palier
!

Carter

Fig. 17. Schéma du transfert des excita-
tions par voie solidienne

celles-ci se mettent a vibrer et donnent
lieu & un rayonnement acoustique dont
Fampleur depend de la surface et de la
forme des parois.

On peut réduire les transmissions soli-
diennes et par conséquent le bruit
rayonné en utilisant des matériaux dont
le coefficient d’amortissement interne
(capacite a absorber I'énergie} est éle-
vé, Dans la pratique, les arbres, les sup-
ports paliers et les paliers utilisés
possédent des coefficients d'amortis-
sement faibles. De ce fait, pratiqguement
toute |'énergie vibratoire due a I'engre-
nement est transmise aux parois du
carter ; il n'y a pas de réduction du bruit.

3. MOYENS DE REDUCTION
DU BRUIT EMIS

Réduire le bruit des engrenages consis-
te d’abord a réduire les forces exis-
tantes pendant l'engrénement. On
cherche donc & étaler ces forces dans
le temps, A limiter la variation de rigidité
des dentures et a limiter les forces de
frottement (qui sont les moins impor-
tantes au niveau acoustique}. Pour cela,
on peut agir sur les différents para-
métres liés & la géométrie de la denture
et sur les autres organes de la boite a
engrenage.

En premier lisu, on peut intervenir sur la
vitesse et le couple transmis. Réduire la
vitesse de moitié entraine une diminu-

tion théorigque de 9 dB, réduire le couple
de moitié entraine entre 3 et 6 dB de ré-
duction [8, 9]. ll est trés difficile d’utiliser
ces moyens de réduction car ces para-
métres sont socuvent imposés par les
contraintes techniques {puissance né-
cessaire pour gu’un certain travail soit
effectue).

3.1. Paramétres liés a la géomé-
trie de la denture

Influence du module

Le module est |e rapport du diamétre
primitif au nombre de dents du pignon
ou de la roue. Pour un méme diametre,
plus le nombre de dents est petit, plus
le module est grand et plus les fré-
quences d’engrenements (fréquences
ol I'énergie est la plus importante) sont
faibles ; it y a donc un décalage vers les
basses fréquences, dans le dormaine ol
l'odie est la moins sensible. Cependant,
le bruit décroit lentement lorsque le mo-
dule croit [10].

Influence de la largeur de la den-
ture (denture droite)

Pour une méme puissance transmise,
une augmentation de la largeur de la
denture entraine une diminution de la
pression sur la denture. Les forces de
frotternent sont plus faibles. Une dentu-
re plus large augmente la rigidité de
chaque dent ; les impacts & I'engréne-
ment seront moins importants.
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Cela entraine une diminution du niveau
sonore, qui restera assez faible pour les
engrenages dont I'erreur de profil est
élevée (de qualité moyenne) : les forces
résultantes des erreurs de profils sont
amplifiées lorsque la denture est plus
large. Mais cette réduction peut étre im-
portante pour les engrenages dont I'er-
reur de profil est faible {de haute quali-
té; cf. fig. 18).

Influence de Ia couverture d'en-
grénement

La couverture d’engrénement a été dé-
finie précédemment (cf. § 2). Pour éviter
les discontinuités de rigidité (donc de
transmission de puissance), ce nombre
doit &tre supérieur ou égal au moins a 2
et étre entier. Par exemple, un nombre
inférieur & 2 donne une transmission de
puissance alternée par 2 puis par 1 seu-
le dent. Entre une couverture de 2,4 et
une couverture de 3,4, 3 dB d'atténua-
tion peuvent étre obtenus {fig. 19, 20).

Influence des forces de froite-
ment

On peut diminuer les forces de frotte-
ment en utilisant une bonne surface de
finition (cf. § - Influence de la qualité
des engrenages ») ou une graisse
adaptée aux conditions d’utilisations
(température, poussiere, etc.). Pour des
réducteurs de petite puissance (de 1 a
2 kW), de 2 a 3 dB d’atténuation peu-
vent &tre obtenus entre un engrenage
lubrifié et un engrenage non lubrifié.

Remarque

Il est possibie de provoguer une
augmentation de plusieurs dB du ni-
veau sonore par fouettement de
I'huile contre les parois du carter, si
le bain d’huile est tfrop important. Le
rendement des engrenages diminue
également.

Influence de Ia qualiié des engre-
nages

La précision du taillage des engrenages
peut varier. Pour un engrenage de hau-
te qualité, les tolérances d’erreurs par
rapport au profil géométrique théorique
du pignon ou de la roue seront trés
faibles. Les principaux critéres de quali-
tés portent sur les tolérances sui-

vantes :
- surface de finition,

- pas d’engrenage {ou erreur de divi-
sion),

— angle d'attaque,
—flanc de denture,
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Fig. 18. Evolution du niveau sonore en
fonction de la largeur de la denture [10]
Erreur de profil : (1) = 6 um; (2) = 40 um

Fig. 20. Evolution, pour différentes va-
leurs de la puissance transmise, du ni-
veau de pression acoustique en fonction
de la couverture d’engrénement [6]
Résultats correspondant aux 3 versions définies
sur la figure 19; (1) version 1 ; (2) : version 2 ; {3) :
version 3

Version 1

Version 2 Varsion 3

Module normal 5 mm 4 mm 4 mm
Nombre de dents du couple 177 25/98 25/98
Angle des flancs de denture M i 11° 11
Diamédre primitif ;988 mm 101,9 mm 101,8 mm
Facteur de correction de profil : 059 0,25 0,25
Diamétre de base ;90,7 mm 955 mm 955 mm
Diamétre de téte :111,8 mm 12,1 mm 1139 mm
Diamétre primitif 1 988 mm 1019 mm 101.9 mm
Diamétre de pied 1 80,2 mm 939 mm 939 mm
Nombre de dents en contact 1 1,368 1625 2,021
Taux de recouvrement : 1,093 1,367 1,367
Couverture totale 124 3 34

Fig. 19. Exemple de modifications de la couverture d’engrénement [6] (Qualité DIN = 6)

— direction des flancs,
— excentricité.

Selon les pays, le mode de classement
des engrenages est différent. Le ta-
bleau Il indigue le mode de classement
des engrenages retenus par differents
pays. || existe des équivalences entre
tes modes de classement des quali-

tés [11].

En France, les « masters » (matrices)
qui servent a réaliser les engrenages
ont une qualité de I'ordre de 4. Les en-
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grenages fabriqués ne pourront donc
avoir gu’une qualité inférieure (entre 5 et
16).

* La tolérance sur le profil a dévelop-
pante de cercle est trés importante. On
peut obtenir jusqu’a 12 dB d’atténua-
tion entre la classe de qualité 11 et la
classe 15 (selon la norme américaine
AGMA,). Cette atténuation dépend de la
vitesse et sera plus importante pour des
vitesses élevées, avec la méme diffé-
rence de classe (fig. 21, 22). Il est & no-
ter que la réduction de bruit sera plus




TABLEAU Il

Normes nationales de qualité des engrenages

Fig. 21. Evolution, en fonction de la vi-
tesse de rotation, du niveau de pression
acoustique émis par un engrenage pour
différentes valeurs de la qualite [12]

1) : qualité AGMA 11 ; (2) : qualité AGMA 13 ; (3):
qualité AGMA 15
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Fig. 23. Evolution du niveau de pression
sonore en fonction de la qualité de la sur-
face de finition pour différentes valeurs
du rapport de la charge par dent 3 fa lar-
geur de la denture [12)

{1) : rodage avec superfinition ; {2} : rodage ; (3):
rectification ou fraisage précis ; (4) : rectification ou
fraisage classigue ; {5) : ébauche de rectification
ou de fraisage. Valeurs du rapport de la charge par
dent & la largeur de la denture : {(A): 330 N/mm ;
(B) : 250 N/mm ; (C) : 120 N/mm
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Fig. 22. Evolution, en fonction de la vites-
se de rofation, du niveau de pression
acoustique émis par un engrenage pour
différentes valeurs de Ferreur de profil,
(1} : erreur de 15 & 20 um ; (2} : erreur de 10 um;
(3) : erreur de 5 um. Engrenage a denture droi-
te - Medule 2 mm. z1 = 60 ; z2 = 65 - Charge
60 N/mm?2

Fig. 24. Evolution du niveau de pression
sonore en fonction du couple fransmis
pour différentes valeurs d'erreurs de divi-
sion

Engrenage de module 5 mm ; z1 =22 = 25 (1) s er-
reur de 50 pm ; (2} : erreur de 40 um ; (3) : erreur de
6 um
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Fig. 25. Influence de Fangle d'inclinaison
d'hélice fo sur la réduction de bruit obte-
nue [12]

importante {(pour la méme différence de
classe) pour des engrenages de faibles
qualites [12].

» Entre une surface de finition de quali-
té& moyenne et une finition de basse
gualité (surface obtenue par rodage ou
rectification), le gain de bruit n'est que
de 2 4 3 dB, alors que le prix de revient
peut &tre de 2 & 5 fois plus éleve
{fig. 23).

* Une faible erreur de division {(erreur de
pas d’engrenage) peut entrainer une ré-
duction de 8 dB (fig. 24). Cette réduc-
tion sera d’autant plus importante gue
I'on se situe dans les cas de couples
transmis faibles.

Influence de la denture hélicoidale

En utilisant ce type de géométrie, on
« étale » les forces dans le temps. Selon
I'angle d’inclinaison d’hélice (B,), on
peut obtenir d'importantes reductions
de bruit. Entre une denture droite
{Bo = 09 et un angle d’hélice de 30°, une
réduction de plus de 20 dB peut &tre
obtenue (fig. 25). Des mesures effec-
tuées pour deux largeurs de dentures et
pour différents couples confirment I'im-
portance des réductions qui peuvent
étre obtenues. Les angles d'helice les
plus intéressants se situent entre 17° et

33° (fig. 26).

Correction de profil . le déplacement
de la dent, dii a la transmission de puis-
sance, et fonction de la rigidité de la
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dent, provogue un impact sur la dent
suivante pendant 'engrénement. Cet
impact peut étre réduit par une correc-
tion de profil en haut de [a denture
(fig. 27). Le gain de bruit, obtenu pour
une valeur de la correction de profil et &
une puissance de transmission don-
nées, est de 2 4 5 dB au maximum.

3.2. Paramétres indépendants de
la géométrie de la denture

influence du désalignement

Les engrenages sont supponés par des
arbres. Des désalignements d’arbres
provogquent des forces de pressions
supplementaires sur les dents. Ce
desalignement des axes de la roue et
du pignon augmente donc les forces de
friction et d'impact qui engendrent du
bruit. La figure 28 montre une réduction
non negligeable {entre 2 et 5 dB) du
bruit en diminuant le désalignement.

Fig. 26. Evolution du niveau de pression sonore en fonction de 5o ; pour 2 largeurs de

denture (b = 15 mm, puis b = 40 mm)

Correction
de profil

[+

hv]

//

Réduction du niveay sonore
{niveau relatif (db))
i -9

10 20 30
Correction de profil (um)

40

Fig. 27. Réduction du niveau sonore obtenue pour différentes valeurs de correction de

profil
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Fig. 28. Evolution, pour différentes va-
feurs du couple transmis, du niveau de
pression sonore en fonction du désali-
gnement d’arbre [12)

Valeurs du couple transmis ~ (1} : 1 600 Nm ;
{2):1070 Nm ; {3) : 535 Nm

Influence de la masse, de Ia rigi-
dité et de la composition du car-
ter

On peut obtenir des réductions de
bruits significatives en agissant sur la
masse des carters (masse plus impor-
tante), leur rigidité et leurs constitutions.
Ainsi, la figure 29 montre qu'on peut fa-
voriser I'amaortissement du bruit en utili-
sant des formes plus arrondies et des
nervures, symétrigues ou nhon ; le ner-
vurage du carter augmente la rigidité.
Une réduction globale de 15 dB a été
ainsi obtenue. Ce résultat est optimal et
ne peut &tre réalisé qu'a une vitesse et




un couple donnés. [l faut attendre des
réductions du niveau sonore plus
faibles pour une utilisation a divers
couples et différentes vitesses.

Des structures « nids d’abeilles » ou
des carters désoclidarisés des engre-
nages par des ressorts ou des couches
résilientes réduisent de 8 a 20 dB(A) le
niveau sonore, en fonction de la vitesse
et de la puissance [14 4 17].

L= matériau peut aussi jouer un rle. La
fonte grise de type GG 18 est plus inté-
ressante que l'acier de type St 37 et le
polyamide (fig. 30). Le choix d'un carter
en aluminium est aussi a deconseiller
car sa rigidité et sa masse sont trés
faibles [5].

Lorsgu’on ne peut pas augmenter |a
masse des carters ou du bati de manie-
re conséquente, on a recours & une mo-
délisation de la boite (par éléments finis,
notamment) pour déterminer les modes
de vibrations du carter [18, 19]. Sur une
boite & engrenage d'un hélicoptére [6],
une adjonction de masse, optimisée
par calcul sur des petites surfaces, a
permis un gain de 7 dB pour une aug-
mentation de masse de seulement 3 kg
pour I'ensemble du carter (masse totale
47 kg). Ce type de réduction n'est utili-
sé que dans des cas trés limités, le colit
de I'étude étant trés éleve.

Influence du matériau de denture

Les dentures en plastique, en Nylon ou
en polyamide sont de plus en plus utili-
sées. |l y a plusieurs raisons qui justi-
fient le choix de ces types de maté-
riaux ;

— ils amortissent mieux les vibrations et
evitent les transferts vers les parois ;

—ils reduisent le bruit en moyennes et
hautes fréquences [15]. lls n'ont pas be-
soin de lubrification importante.

On peut remplacer les engrenages en
acier par des engrenages en Nylon pour
des puissances maximales de
quelques dizaines de kilowatts (50 kW),
C’est dans lindustrie textile, du papier
et de l'appareillage ménager que cette
technique est le plus souvent utilisée.

Des réductions de 5 a 10 dB sont cou-
ramment observées :

— une réduction de 7 dB est obtenue en
utilisant une denture en Nylon sur une

machine a tisser [20],

—une reduction de 10 dB est abtenue
en utilisant un pignon en acier et une
roue en Nylon sur une machine a bobi-
ner [21].

Pour une qualité équivalente, ces den-
tures en Nylon peuvent augmenter le
prix de 10 % & 100 % par rapport & une
denture en acier [6].
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Fig. 29. Specire du bruit émis pour deux formes différentes de boite d'engrenage [13)

A:LwhA =93 8dB(A) ;B : LwA = 78,3 dB(A)
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Fig. 30. Influence du matériau constituant le carter sur le niveau de bruit émis [10]

Les dentures en Nylen les plus cou-
rantes sont en Zytel® Nylatron®. Les
dentures en polyamide-imide (Vespel®,
Torlon®) sont beaucoup plus chéres,
rmais ont des caractéristiques de resis-
tance a la comprassicn et a la déforma-
tion plus élevées que les précédentes.
Les transmissions de puissance peu-
vent étre plus importantes.

Cependant, pour une utilisation a trés
faible couple, les dentures en plastique
de basse qualité sont quelquefois suffi-
santes et sont de 10 % a 30 % moins
chéres qu’une denture en acier.

Une réduction de plus de 10 dB(A) peut
étre obtenue en recouvrant les surfaces
de dentures en acier en contact par une
ou plusiewrs couches d’'élastoméres
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{fig. 31). Les couples transmis dans ces
conditions sont faibles (35 N.m) et les
vitesses peu élevées (500-600 tr/min}
{fig. 32).

Une couche élastomeére peut aussi étre
utilisée comme amortisseur entre le
noyau et la couronne de denture
{fig. 33). Des réductions de bruit supé-
rieures & 10 dB sont réalisables (fig. 34).
L'essai présente sur la figure 34 a éte
effectué selon ce principe pour des
puissances de 20 kW environ.

Une étude réalisée en 1983 auprés de
constructeurs de boites d’engrenage
permet d'établir le prix de revient relatif
de chaque élément composant un
engrenage (fig. 35). Des diverses dis-
cussions avec les constructeurs, il res-
sort que les plages de pourcentages in-
diquées restent encore valables au-
jourd’hui pour une bofte d'engrenage
cylindrique  pouvant transmettre
1 000 kW, avec un rapport de réduction
mécanique de 5 et un entraxe de
220 mm.

(@) B (@

Fig. 31. Exemples de roues dentées re-
couvertes d’élastomére 22

Couche
élastique
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Fig. 32. Niveau de pression acoustique
pour diverses dentures recouvertes de
couches élastomeéres [27]

{1) denture acier : en développante de cercle ; {2) :
denture acier de type “Symarc” (Japon) ; {3) : den-
ture avec couche élastomére | (4) : denture
“Symarc” avec élastomeére

Fig. 33. Principe d’insertion d’élastomére enire le moyeu et Ia couronne d’une denture

[23]
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Fig. 34. Comparaison, pour diverses valeurs du couple transmis, entre le niveau sonore
emis par une roue normale et celui émis par une roue avec élastomére {modéle b de Ia

figure 31) 23]

Couple transmis : (1) : 100 Nm ; (2} : 75 Nm ; (3} : B0 Nm; (43 25 Nm

Ce sont les carters qui coltent le plus
cher, environ 30 % du prix total de la
bofte d’engrenage. Les moyens de re-
ductions du bruit, tels que des formes
de carters nervurés ou un ajout de mas-
se, augmenteront rapidement le collt
global sur de petites et moyennes sé-
ries. Ces moyens de réductions ne sont
d'ailleurs pas une direction privilegiee
de recherche chez les constructeurs.

Les engrenages représentent 33 % du
prix total de la transmission (roue :
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21 %, pignon : 11 %). Aussi |'utilisation
de dentures hélicoidales, d’une trés
haute qualité geométrique et d’'un ex-
cellent état de surface, pourra augmen-
ter le prix de I'ensemble de 20 a 50 %
(les dentures de haute qualité codtent
quatre fois plus cher qu’'une denture de
qualité moyenne). Les fabricants n'em-
ploient ces moyens de réduction de
bruit que pour de trés grandes séries.

En général, les constructeurs axent
leurs recherches vers une réduction du
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Fig. 35. Prix de revient relatif des élé-
ments d’une bofte d’engrenage [23]

Baite d’engrenage cylindrique, puissance transmi-
se de 1 000 kW ; rapport de réducticn de 5; en-
traxe de 220 mm

bruit sur les autres éléments de la boite
d’engrenage. En effet, la qualité des en-
grenages est prépondérante mais elle
devient inutile si la qualité des arbres,
des logements ou des paliers est faible.
De ce fait, il est préférable de diminuer
leégerement la haute qualité d’un engre-
nage et d'utitiser des qualités supé-
rieures pour les paliers, les arbres et les
logements. Le colt total pourra méme
diminuer dans certains cas et un gain
de plusieurs dB pourra étre réalisé.

Actuellement, les constructeurs se pen-
chent sur le probléme du montage des
engrenages. Un mauvais montage en-
traine des désalignements des arbres
qui, eux-mémes, provoquent des
forces de frottement supplémentaires
sur les paliers et des forces plus impor-
tantes sur les surfaces en contact avec
les dentures. Il en résulte une augmen-
tation du niveau sonore trés variable se-
lon la qualité du montage (par exemple,
des différences de 5 dB ont été obser-
vées pour des réductions de faibles
puissances, de 1 kW),

Influence des paliers
Ce sujet est traité dans le chapitre 6 de

I’étude compléte (cf. « Pour en savoir
plus » page suivante).

CONCLUSION

Lorsque les contraintes techniques le
permettent, on utilise, pour des puis-
sances inférieures a 50 kW, des engre-
nages aroue et vis et des engrenages &
trains planétaires pour des puissances
superieures. Les engrenages cylin-
drigues sont moins onéreux dans I'en-
semble mais plus bruyants pour de
faibles puissances transmises (jusqu'a
30 kW). Les engrenages a angle droit
doivent étre évités pour des puissances
de plus de 50 kW.

Une haute qualité, ainsi qu’un bon état
de surface des dentures, pourrait don-
ner des reductions de bruits allant jus-
qu'a 10 dB. Mais le colt de revient de
telles qualités peut multiplier le prix glo-
balpar1,5a2.

Les dentures hélicoidales sont plus si-
lencieuses que les dentures droites.
Cette différence de technologie peut
permettre des gains acoustiques de
plus de 15 dB. Les dentures de type

Nylon sont de plus en plus utilisées
pour des puissances de l'ordre de
quelques dizaines de kW. Des réduc-
tions de bruit de 7 dB seront envisa-
geables pour un prix sensiblement plus
&levé gu’une denture en acier.

Les gains de bruit, obtenus par aug-
mentation de la masse des carters ou
par utilisation de nouvelles formes de
carters, sontimportants (plus de 10 dB),
mais ne sont réalisables que dans des
conditions particuliéres (engrenage
d'hélicoptére, de sous-marin, produc-
tion de bruit a des fréquences précises).
Les budgets & prévoir pour de telles
réalisations sont élevés.

Pour un gain de bruit de 'ordre de 5 dB
et un colit de revient assez faible, il est
préférable de choisir une bonne qualite
de 'ensemble de la boite a4 engrenage
(palier, arbre, logement), plutét que de
privilégier une trés haute qualité de den-
ture. De méme, il ne faut pas négliger le
montage de la boite & engrenage. Un
mauvais montage de celle-ci augmen-
tera le bruit et diminuera la durée de vie
du matériel.
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