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Résumé 

L'étude vise principalement le développement d'une broche de fkisage haute vitesse 

compacte pour le prototypage rapide de moules et matrices en acier outil. L'atteinte de hautes 

vitesses de coupe entraîne une augmentation des taux d'enlèvement de matière, une diminution 

des impacts de force de coupe et une amélioration significative du fini de d a c e  grâce à 

l'exploitation de la dynamique du système qui ofne de meüleures possibilités de stabilité à 

haute vitesse de rotation. 

L'objectifest de démontrer théoriquement, qu'il est possible de prédire dès le processus 

de conception, les performances statiques et dynamiques d'une machine-outil. L'étude 

commence par la détermination du cahier des charges où nous avons fixé le type d'opérations à 

réaliser, les conditions de coupe ainsi que les déflexions statiques maximales (ce qui détermine 

la rigidité statique minimale). La broche devra ainsi pouvoir usiner en ébauche de l'acier outil 

(P20, H13, dureté 300-350 BHN) à 300 m/min avec une avance de 2000 d m i n  pour un taux 

d'enlèvement de matière de 60 cm3/heure avec un outil de 3 mm de diamètre et une déflexion 

correspondante marrimale de 152 p. 

La conception proprement dite est séparée en quatre grandes parties : l'étude statique 

où nous avons choisi le type de roulements (à billes à contact oblique), le diamètre de la broche 

(10 mm) et la longueur optimale entre paliers (40 mm), l'étude dynamique préliminaire où 

nous avons vérifié si l'optimum statique correspondait bien à un optimum dynamique (55 mm), 

l'étude technologique où nous avons fait les choix et dimensiornements finaux de la broche et 

l'étude dynamique finile où nous avons calculé les fréquences propres de celle-ci (1" a 

3654.5 Hz, 2' à 4823.9 .. .) par éIéments finis. Nous avons aussi fait une revue de 

littérature du phénomène de « broutage » (inaabiiité de coupe) et des prédictions théoriques 

sur son apparition suite aux données recueillies lors de la conception. 

- 
Alain Curodeau, directeur de maîtrise Donald Dupont, étudiant a la maintrise 
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CHAPITRE 1 

INTRODUCTION 

Le projet de maîtrise qui fàit l'objet de cette thèse pour l'obtention du grade de Maître ès 

sciences appiiquées (M.Sc.A) fait suite à l'étude effectuée par Isabelle Breton sous la direction 

de M. Alain Curodeau portant sur la comparaison de  plusieurs procédés de fabrication pour la 

réalisation de modes pour l'industrie plastique. De cette étude, deux procédés ont été jugés 

particulièrement intéressant, il s'agit de l'électroérosion avec étectrodes en forme de broche et 

du fiaisage haute vitesse. Ce dernier sujet fera donc l'objet de ce mémoire. 

Nous avons choisi de faire la conception d'une broche1 de fiaisage haute vitesse pouvant usiner 

des moules de petites dimensions et s'adapter à une machine existante. Nous en ferons aussi la 

fabrication ainsi que la prévision de ses penonnances. La partie expérimentale sera accomplie 

dans un travail ultérieur et n'apparaîtra pas dans ce mémoire pour une question de temps. Un 

document résumant les tests effectués sera remis à M. Alain Curodeau. 

1 La broche est définie comme un adxe il l'extrémité duquel on peut fixer un outil ou une pièce à usiner et auquel 
des paliers retirent cinq &grCs & liirté ; le sixikme (le dernier rcstant) correspod à une rotation d'angle et de 
vitesse indéfinis autour & I'aue & rhtolution & la broche ; il est enlevé par la transmission & plissana. La 
broche est aussi communément appelée tête d'usinage. 



1.1 Problématique 

Les théories nir la coupe ainsi que sur la stabilité en usinage haute vitesse ont été développées 

il y a bien longtemps dans les universités, bien avant la disponibilité de machines ou d'outils 

pouvant atteindre les performances calcuiées requises en haute vitesse. R King [15] dome 

plusieurs exemples d'auteurs qui ont travaillé sur ce sujet peu après la deuxième guerre 

mondiale, époque où l'on réalise de plus en plus que la m8tatrise des procédés d'usinage est un 

avantage stratégique non négligeable, tant au niveau économique que militaire. En 1993, le 

marché mondial de fabrication de moules, de matrices et de pièces de pricision totalisait 65 

milliard $US dont 20 milliard $US au Etats-Unis seulement [43]. On comprend alors vite 

pourquoi l'usinage haute vitesse, qui permet d'augmenter les performances des procédés de 

coupe, est un enjeu de taille en Amérique du nord. Les hautes vitesses de coupe dimùiuent 

l'amplitude des impacts de force ressentis par l'outil, permettent d'atteindre des profondeurs de 

coupe plus élevées avant apparition d'instabilité de coupe et donc des taux d'enlèvement de 

matière accrus tout en améliorant la qualité du fini de surfiace obtenu et ce sans lubrification. 

Depuis, les ouuls et les machines pouvant atteindre les vitesses et puissances requises pour 

l'augmentation des taux d'enlèvement de matière par les théories d'usinage haute vitesse sont 

disponibles. La question qu'il faut maintenant se poser avec ces machines modernes 

performantes n'est plus « a-tsn assez de puissance ou de vitesse disponible sur une machine 

donnée ? » mais plutôt : « quel pourcentage de la puissance ou de la vitesse disponible peut-on 

utiliser à l'outil sans apparition d'instabilité de coupe ? ». Même si les théones utilisées sont 

dans l'ensemble assez simples, eiles sont en pratique très peu utilisées dans les ateliers de 

fabrication mécanique parce qu'il est nécessaire pour s'ni  se& de revoir entièrement les 

méthodes et stratégies de fabrication. La fabrication d'un moule avec des techniques 

conventionnelles peut demander plusieurs dizaines d'outils, ce qui augmente la complexité de 

la base de données qui permettrait l'utilisation simple de ces techniques sans un changement 

radical de la philosophie de fabrication. 



De plus, on utilise souvent plusieurs machines, certaines pour l'ébauche et d'autres pour la 

finition en plus du polissage manuel. On exige donc des machines-outils une certaine 

polyvalence qui se traduit nécessairement par un compromis entre vitesse et rigidité. Une 

machine-outil universelle récente pouvant usiner a moyenne vitesse est souvent mal adaptée! à 

des travaux d'ébauche que l'on c o d e  généralement à des machines moins récentes. Une 

machine conventiomelle requiert souvent pour sa part, des procédés complémentaires de  

finition comme I'électroérosion ou la rectification. On paie donc nécessairement plus cher une 

opération faite sur une machine universelle parce que celle-ci n'est pas spécialisée. L'idéai 

serait d'avoir une machine modulaire à laquelle on peut annexer plusieurs broches, une 

spécialisée pour chaque travail. 

1.2 Objectifs genkraux 

Le but de ce projet de &trise est de trouver des solutions pratiques aux problématiques 

exposées précédemment. Nous allons donc développer une tête de fraisage haute vitesse 

pouvant être adaptée a n'importe quelle naiseuse. Ceci a pour avantage de réduire 

passablement les coûts reliés a l'achat d'une machine spécialisée. La fabrication de modes ou 

de matrices de petites dimensions est un bon exemple d'un domaine ou les machines sont en 

générai de beaucoup sur-dimensionnees par rapport à la tâche à accomplir qui requiert souvent 

une finition sur une autre machine. De plus, la conception d'me broche de très petite 

dimension n'utilisant qu'un seul outü permettrait à une machine 5 axes d'usiner des pièces en 

une seule prise avec une simplicité d7anaiyse et de programmation. 

Le but n'est pas seulement de développer une broche d'usinage mais d'être capable d'en 

prédire les performances dynamiques dès le stade de la conception afin d'assurer m e  juste 

« qualité D au coût minimum. L'analyse de certaines théories d'usinage haute vitesse permettra 

de guider !'utilisateur vers une utilisation maximum des capacités de la broche. On peut donc 

séparer le projet en trois grandes parties : 

Ahalyse du procédé de coupe: force, limite de stabilité de coupe, puissance, vitesse, 

conditions optimales . . . 



Conception et caicul d'une broche répondant a un cahier des charges domé et prévision 

théorique des performances. 

Essais et comparaison avec les prévisions (travail fiitur a faire, non inclus dans ce mémoire 

pour une question de manque de temps) 

Nous allons dans un premier temps rédiger le cahier des charges de la broche qui fixera les 

conditions d'usinage et les précisions requises qui y sont associées. Par la suite, nous dons 

faire l'étude du procédé de coupe. Ceci nous permettra de mieux comprendre comment les 

forces agissent sur l'outil, nous donnera la puissance requise de la commande de puissance et 

la forme de l'excitaîion dynamique. Puis on débutera la conception de la broche proprement 

dite. Eue sera séparée en plusieurs étapes distinctes, soit : 

- Une étude statique ou l'on fixera la rigidité minimale statique exigée pour rencontrer les 

exigences du cahier des charges. De plus, l'étude statique sera l'occasion de choisir le type 

de palier utilisé et de calculer l'espacement optimal entre les roulements. 

- Une étude dynamique préiiminaire qui servira a vérifier avec un modèle simple si 

l'optimum statique correspond bien aussi à un optimum dynamique. 

- Une étude technologique qui fixera tous les détails de la broche comme les matériaux 

utilisés, le type de commande de puissance, les tolérances, I'asservissefaerit en vitesse, le 

type de porte-outil, etc. 
- Une étude dynamique finale suivra pour calculer les fréquences propres du design final de 

la broche et une vérification des optimums statique et dynamique. 

Finalement, nous ferons une revue de littérature sur le phénomène de l'instabilité de coupe 

aussi appelé communément « broutage » et nous essaierons de faire la prévision des 

performances dynamiques de la broche. 



CHAPITRE 2 

CAHIER DES CHARGES 

2.1 Introduction 

Le cahier des charges contient principalement la description des pièces, des matetiaux à usiner 

ainsi que des opérations d'usinage à réaiïser. Les précisions à atteindre pour chaque optration 

ne sont données qu'A titre indicatif pour guider la conception a ne seront pas verifiées 

expérimentalement. Nous reviendrons sur ce pomt lors de 1'Ctude des forces de coupe. Notez 

que ce qui nous intéresse de prédire dans ce projet de maîtrise est la stabilitd de coupe. 

La broche sera conçue pour des ateliers de fàbrication de mules et de matrices de petites 

dimensions en acier-outil de duret6 moyenne. La broche devra leur permettre de fibriquer des 

pi& en une seule prise, par a e  bute vitesse avec un seul outil sans avoir recours à ia 

rectification ou a I'électroérosion. Les paragraphes suivants décrivent ces spécifications de 

fàçon plus précise. 



2.2 Cahier des charges des pièces 

2.2.1 Morphologie g6néraIe des pièces ih usiner 

Les pièces qui pourront être ushées par la broche sont des pièces de base polyédnque, c'est-à- 

dire, des pièces plates2 ou de forme prismatique3 (prisme a base non droite) qui nécessitent des 

opérations de surfaçage, de dressage de faces, de perçage, et d'alésage mais aucun traitement 

thermique fait directement sur la machine (par laser par exemple). Certaines surfaces de ces 

pièces doivent être aormilcmeot finies par electroérosion ou par rectification si l'usinage se 

fait avec des machines conventionnelles utilisant des méthodes classiques à basse vitesse de 

coupe. Les d a c e s  peuvent être de type simple (ex :Maces planes) ou complexe (ex. :B- 

S plines). 

2.2.2 Opérations l réaliser 

Les opérations d'usinage seront toutes réalisées à l'aide d'uw fraise en bout, une seule pour 

chaque pièce. La description détaiuée des outils utilisés est faite dans une section ultérieure. 

La plupare des surfaces norrnaiement usinées par électroérosion ou finies par rectification 

seront plutôt réalisées par des opérations de f isage à haute vitesse. L'usinage complet sera 

fait par une seule machine avec un seul outil. La recherche et le développement sur les 

tolérances et l'état de surface en fonction des conditions de coupe (en particulier la vitesse de 

coupe) ne seront pas faits dans ce mémoire. Nous allons plutôt identifier les zones d'usinage 

stables strictement du point de vue dynamique pour qu'on puisse dans un projet de recherche 

ultérieur identifier Ies conditions de coupe optimales du point de vue géométrique. 

' Les fiéces dites "plates" sont compasées dune seule face d'usinage ou plusieurs fàces d'usinage parallèles et & 
même sens qu'on appelle faces associCes. Une face d'usinage est caractérisée par le Eait que la broche occupe une 
même orientation par rapport à la pièce pour tous les usinages composant la fact d'minage. 

3 Les pièces prismatiques posçédcnt plus d'une face d'usinage non parall&les entre elles. 



2.2.3 Matériaux 

Les matériaux les plus souvent utilisés dans la fàbricaîion de moules et de matrices de petites 

dimensions sont: 

5 

Matrices de forgeage (forging dies) 1 Hl3 $2, M2 , < 5 5  HRC 

Matrices de codage (dies casting) 

1 Matrices de coupage et de poinçonnage (stamping dies) 1 H13, D2, M2, 4 60HRC 1 

H13, D2, M2,45-50HRC 

Tableau 2.1 Principaur mit6riaux utilisés - moulu et matrices 

La machine sera conçue pour permettre l'usinage dans de  l'acier d'outillage de dureté moyenne 

(32-38 HRC) : Acier d'outillage, dureté = 300-350 BHN, énergie (ou pression) spécifique de 

coupe = 3 -28 Kw/cm3/s (ref. [42] , sect. 2.5.1). 

Afin d e  garder une certaine marge de sécurité, nous d o n s  concevoir la machine avex une 

constante de énergie spécifique de coupe (Ks) de 4 Kw/cm3/s ou 4x10' W/m3/s ou encore 

exprimée sous une forme différente 4x10' N/m2. Cette constante définie la puissance requise à 

l'outil pour enlever 1 m3 /s de matériel ou encore la force requise pour enlever 1 m2 de matériel 

(équivalent si on simpiifie les unités). 

Bien entendu, la broche pourra aussi usiner des matériaux plus mous tel que l'aluminium ou la 

fonte qui nécessitent des vitesses de coupe plus élevées. C'est d'ailleurs de l'aluminium 6061- 

T6 que nous allons utiliser pour mener nos tests de stabilité (non inclus dans ce mémoire) parce 

qu'il est facilement disponible. La durée de vie d'un outil qui usine de I'aluminium est aussi 

plus élevé que celui usinant de t'acier, ce qui diminue les coûts des tests. Les autres matériaux 

(P20, H13)' étant moins disponibles et plus coûteux ne seront utilisés qu'à titre de guides pour 

la conception définissant les conditions ürnites supérieures que la broche devra faire. 

Pour l'alumuiium, nous allons utiliser : Ks = 0.5 X 10' N/m2 

Pour la fonte: nous allons utiliser : Ks = 1.5 X 10' N/m2 



On voit que ces dernières constantes sont beaucoup moins exigeantes (en pa r t i de r  pour 

l'aluminium : 8 fois moins dur) que pour les aciers outils pour lesquels nous allons concevoir 

la broche. Par contre, même si les constantes spécifiques sont moins élevées, il en est 

autrement pour les vitesses de coupe qui peuvent poser d'autres problèmes, p u  exemple reliés 

à la puissance ou à la stabilité de coupe. Nous aborderons ce sujet dans le chapitre traitant de 

l'instabilité de coupe. 

2.2.4 Conditions de coupe 

Les conditions de coupe sont déterminantes pour la conception d'une broche. Pour trouver des 

conditions de coupe réalistes pour notre broche, nous nous sommes basés sur des articles 

publiés sur l'usinage haute vitesse dans l'acier outil (II], (251, [26]). De plus en plus de 

machines-outils haute vitesse font leur apparition. Certaines n'utilisent qu'un seul outil par 

pièce (de rayon égal au plus petit rayon de la pièce) et usinent des moules faits a partir de 

matériel très dur en une seule prise. Ce sont le plus souvent des machines très spécialisées et 

très coûteuses dont le but non-avoué est d'éviter, du l'excellent fini de surface obtenu par 

usinage haute vitesse, d'avoir recours à l'électroérosion ou à la rectification. Par exemple, la 

compagnie Toshiba a mis au point une machine destinée à la fabrication de moules et matrices 

de petites dimensions, la ASV 400, utilisant une broche aérostatique tournant à une vitesse 

maximale de 50 000 RPM avec des avances d'usinage courantes de 3 à 6 drnin et allant 

jusqu'à 10dmin en Ligne droite (11. 

Nous voulons, pour que le procédé que l'on développe soit viable, que notre taux d'enlèvement 

de matière (metal removal rate : MRR) soit supérieur a celui de l'électroérosion. On a pour le 

procédé d'électroérosion (ou Electro Discharge Machinùig : EDM en anglais), des taux 

d'enlèvement de matière (sans compter la fabrication de l'électrode !) ne dépassant pas 4.9 

cm3/s (« die sink EDM ») [Z], 1261. Le tableau suivant résume les conditions de coupe 

d'ébauche et de hition qui devront être réalisables avec la broche qui sera conçue au cours de 

ce projet (fiaisage en avaIant) et sur lesquelles sera basée sa conception (matériaux = acier outil 

(Ks = 4 Kw/cm3/s ), Outil = Fraise a bout plat D = 3 mm) : 



Le type d'opération désignée par « Design » ne sert qu'au dimensionnement de la commande 

de puissance de la broche. Ceci défhit les conditions de coupe maximales possibles, incluant 

un certain facteur de sécurité, que la broche sera en mesure de réaliser. 

On voit donc dans le Tableau 2.2 que le MRR du procédé dépasse largement I'électro-érosion 

en ébauche et est dans le même ordre de grandeur en finition. 

2.2.5 Dimensions des pièces 

T y ~ e  
d'opération 

La portion usinable des pièces (volume de travail) s'inscrira dans un cube de 300 X 150 X 150 

mm. Les pièces que la broche devra usiner seront le plus souvent creuses (moules). 

V'Ïldt 

auPt 
(mhia) 
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I r i s e  
d'msœ 
(mdmin) 

2.3.1 Outils utilisés 

ndoadair k 

(mm) 

Profondeur de 
coupeuiile 

(mm) 

La broche sera conçue pour pouvoir effectuer des opérations de fraisage en bout a l'aide de 

fiaises en carbure recouvertes de  TiN ou TiCN ou TWN. Les diamétres envisagés des fiaises 

sont de 0.5 à 5 mm. Les outils pourront êue à bout rond ou plat. 

0.5 
0.5 
1 

T.or 
d'&~m~nt& 
m d r e  (MRR) 

Ebaucbe 
Fit ion 
Wnn 

1 
0.1 
0.5 

L'outil utilisé autant pour l'ébauche que pour la finition pour calculer la précision que devra 

atteindre la machine sera une fiaise en carbure a bout plat, 2 goujures (2 flûtes ou 2 dents), de 3 

mm de diamètre, de 38 mai de long avez un angle d'hélice (D) de 30 degrés et un angle de 

dégagement de coupe de 10 degrés. L'outil dépassera du porte-outil (en porte-à-faux) de 20 

mm. 
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150 

300 
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2.3.2 Précision et stabilité 

La précision requise servira au dimemionnement statique de la broche (rigidité statique 

requise au droit de l'outil4). La rigidité statique est la rigidité réelie obtenue lorsque la 

fiéquence d'excitation est nulle. Dans notre cas, puisqu'on ne connaît pas la valeur de la 

première fréquence propre de la broche a l'avance, on devra étudier l'effet d'un échelon de 

force sur l'outil et supposer que le rapport des amplitudes entre la force et la déflexion radiale 

au droit de l'outil est le même que lorsque la fréquence d'excitation est zéro (donc égale a 

l'inverse de la rigidité statique). 

-- - - - - - - - - 

Tableau 2.3 Précision requise sdon I'opéntion d'usinage 

D'où proviennent les valeurs des précisions requises pour chaque opération que nous avons 

fixées dans le Tableau 2.3 ? Nous avons estime qu'une déflexion de 0.025 mm (0.001 po) en 

finition pour un outil de cette dimension était largement acceptable. De plus nous avons 

calculé la déflexion de l'outil de 3mm avec un porte-a-fkux de 20 mm % = 441 Gpa outil 

ISO PO1 [3]) avec la formule suivante [4] pour une force appliquée de 100 N (cette force ayant 

été estimée avec les valeurs tirées de [l] ) : 

6 = déflexion de l'outil 

~rofond«ir de ' m o n  ridiaie 7 TYP~ ~itcsstdt 

F = force appliquée 

vites* J ~mtoudciir de 
coope rrirt 

(mm) 

1 
0.1 

d'opération 

E = module de Young (441 Gpa) 

d'avance 
(mm(&) 

. 
m.rimdtui 

droit üe l'outil 
Urm) 

152.4 (0.006 po) 
25.4 (0.001 po) 

COUP 
(mlmin) 

L = porte-à-faux de l'outil 

coupe radide 
l(mm) 

1 = inertie de la section 

C 

' L'expression « au droit de l'outil » souvent empioyée par les CO- & machines- &gae 
I'exîrémité & I ' d  soit la gartie en m,maa avcc la pièce. 

Ebauche 
Finition 

2000 
2000 

300 
500 

0.5 
0.5 



où 

D =diamètre de l'outil 

En faisant le calcul, nous obtenons une déflexion égale à 152 p soit 0.006 po. Puisque les 

forces seront probablement inférieures à 100 N en ébauche et que la broche sera sûrement un 

peu plus grosse que l'outil (car elle doit le tenir), une déflexion totale de 152 p incluant la 

déflexion de la broche nous a semblé raisonnable. Notez que ces déflexions, si elles sont 

constantes, peuvent être prises en compte lors de la programmation des mouvements de l'outil 

et être pratiquement éliminées. 

Bien entendu, l'usinage devra être stable en tout temps lorsque les paramètres établis 

précédemment seront utilisés. La vitesse d'usinage pourra être ajustée au besoin pour rétablir 

la stabilité en autant qu'elle conserve le même MRR. 

2.3.3 Dimension masimale du corps de broche 

Le corps de broche devra s'inscrire dans un cylindre de dimension maximaie de 75 mm de long 

par 50 mm de diamètre. 

2.3.4 Fixation de la broche sur la machine hôte 

La broche sera conçue pour être adaptée à une fiaiseuse 5 axes ou a un bras de robot. La 

broche devra donc pouvoir accepter éventuellement deux rotations. La fixation de la broche 

sur la machine d'essai (fraiseuse 3 axes HURCO du département) devra se f k e  via un cône 

ISO 30. On devra donc prévoir un adaptateur permettant de fixer la broche sur le cône. On 

devra aussi prévoir la possibilité de pouvoir adapter rapidement la broche sur un cône ISO 40, 

50 ou HSK. 



2.3.5 Porte-outil 

Puisque l'usinage se fera avec un seul outil, il n'y a aucun besoin d'avoir un changement 

automatique d'outil. Le chargement des outils dans la broche et de la broche sur la machine 

hôte se fera donc de façon manuelle. L'outil pourra être monté directement dans la broche 

avec un système de fixation quelconque. 

2.3.6 Lubrifieritiodévacua tion des copeaux 

La lubrification par fluide de coupe ne se fera pas par la broche. Le système de lubrification de 

la machine hôte sera utilisé si nécessaire. On devra cependant, prévoir un jet d'air pour chasser 

les copeaux et un autre pour garder un pression positive à l'intérieur du corps de broche pour 

éviter que des poussières y entrent. 

2.3.7 Constante thermique de la broche 

La broche devra avoir une constante de temps thermique la plus faible possible. On entend par 

constante thennique le temps que la broche prend pour se stabiliser en température. Lors de la 

montée en température, la broche peut se déplacer axialement entraînant un mouvement de 

l'outil. Puisqu'il est dficile de l'estimer de façon précise théoriquement [12], on en tiendra 

seulement compte comme un critère qualitatif durant la conception. Un système de 

refroidissement pour les paliers et pour la commande de puissance sera éventuellement a 

prévoir si nécessaire. 

2.3.8 Coût maximal 

Le budget maximal pou. la broche est de 5000 S. Ceci comprend la fabrication de la broche 

proprement dite mais aussi tous les fiais associés à son développement. 



CHAPITRE 3 

Étude du procédé de coupe 

3.1 Introduction 

Suite à l'établissement des conditions de coupe dans le cahier des charges et avant de 

commencer la conception proprement dite de la broche, nous dons h k e  l'analyse du procédé 

de coupe. Meiileure sera notre compréhension du procédé de fraisage en bout, meWute sera 

la conception de la broche. 

La précision du travail exécute B i'outil dkpend des déviations (déflexions) de l'outil par 

rapport aux mouvements programmés en addition A la précision géométrique (fàux-rond, 

perpendicularitd, etc.) inhérente A tout système mécanique. Les méthodes de calculs 

développées dans plusieurs volumes notamment [6J et [13] mus permettent de calculer la 

rigidité statique axiale et radiale de la broche et donc, d'estimer les déflexions statiques 

obtenues sous certaines charges. Connahant les conditions de coupe, on peut en déduire les 

forces dynamiques s'appliquant sur L'outil et estimer la rigidit6 statique minimale requise au 

droit de l'outil (nous reviendrons sur ce point lors de l'étude statique) pour rencontrer la 

précision établie dans le cahier des charges. Les moyens pour atteindre cette rigidité et les 

modèles utilisés pour ia calculer seront expliqués lors de l'étude statique au moment de la 

conception de la broche. 

Bien sûr, les forces appliquées à la broche sont de nature dynamique mais aucun moyen 

scientsque n'existe encore pour déterminer le Meur d'amortissement (qui est généralement 

très faible) de la structure et donc, la rigiditd dynamique. EUe ne peut qu'être estimée 

grossièrement. C'est pourquoi mus avons choisi la ngidad statique comme critère de 



conception même si nous allons faire une anaiyse dynamique des forces de coupe. Cette 

approche est tout à f a t  raisomabie dans le cas ou la fiéquene d'excitation (des conditions de 

coupe définies dans le cahier des charges) est de beaucoup infërieure à la première fkéquence 

propre du système. Le rapport des amplitudes entre les forces et les déflexions est alors 

directement lié à la rigidité statique équivalente en bout de broche, indépendamment du facteur 

d'amortissement. Nous en ferons la preuve lors de l'étude dynamique. 

D'autre part, la précision géométrique dépend des tolérances de fabrication et sera déterminée 

lors de l'étude technologique. 

Nous ailons donc, dans cette section, étudier et différencier les différentes entrées de notre 

système pour notamment comprendre quelles sont les sources de l'instabilité de coupe. Aussi, 

nous allons calculer les forces de coupe liées au procédé de h i sage  en bout (avec une Wse à 

bout plat) pour que lors de l'étude statique, nous puissions estimer queile est la rigidité statique 

minimale nécessaûe pour rencontrer les spécifications du cahier des charges en sortie. D'autre 

part cela nous permettra de calculer la puissance requise de ta commande de puissance. 

3.2 Paramètres d'entrées du procédé 

Une broche de fraisage est un système complexe à plusieurs degrés de liberté soumis a 

plusieurs types de vibrations. Comme on le verra dans l'étude du broutage, il peut être traité 

comme plusieurs oscillateurs éiémentaires indépendants à un degré de liberté pour faire 

l'analyse de la stabilité. Les entrées du système sont : 

1) Les vibrations libres : résultant d'impulsions transmises a la structure de la machine dues 

par exemple aux mouvements brusques ou saccadés des éléments mobiies de la machine 

(comme par exemple : glissières/chariots, changeur d'outii, activités de d'autres machines à 

proximité, . . . ) 

2)  Les vibrations forcées qui v e n t  être de plusieurs types : 

vibrations dues à l'irrégularité de I'épaisseur du copeau 

vibrations transmises à l'outil provenant d'un broutage de la passe d'usinage précédente 

vibrations provenant de d'autres organes de la machine ou de la broche elle-même. 



Ex.: balourd d'un arbre tournant. 

vibrations provenant du principe même du travail de I'outil, en particulier en fiaisage 

lorsque chaque dent de la fiaise attaque la pièce à son tour. 

3) Les vibrations auto-excitées résultant d'une instabilité dynamique du processus de la coupe 

elle-même appelé aussi communément a broutage ». 

Figure 3.1 Entrées et sortie d'une machine-outil 

Nous n'dons pas faire une analyse des vibrations libres puisque nous n'en avons pas un 

contrôle direct (vibrations occasionnées par la machine hôte ou vibrations aléatoires venant de  

l'extérieur de la machine) et ceci ne serait d'aucune aide pour la conception de La broche. De 

même, pour ce qui est des vibrations forcées, nous dons seulement nous intéresser dans ce qui 

suit aux vibrations provenant du principe même du travail de l'outil (échelon de force dû à 

l'attaque des dents) et aux forces moyennes de la coupe. Les vibrations auto-excitées seront 

traitées dans le chapitre sur l'instabilité du processus de coupe @routage). 

3 3  Force de coupe : hypotheses de base 

Il existe une multitude de modèles estimant les forces de  coupe rencontrées en usinage pour 

différentes conditions. Mais la plupart de ces modèles doivent être utilisés avec discernement- 

Par exemple, la théorie basée sur les travaux de Merchant [6] permeet, au mieux, d'obtenir des 

résultats se rapprochant de ce que donne l'expérimentation quand celle-ci porte sur un usinage 

d'ébauche à I'aide d'outils neufS. Toutes les méthodes (théoriques, méthodes numériques, 

approche théorique) se montrent impropres pour l'instant à rendre compte des forces de coupe 



qu'on a en finition et moins encore de celies qu'on peut avoir avec des outils plus ou moins 

usés. Une autre voie consiste à tester tous les matériaux possibles dans toutes les conditions 

vraisemblables, et de thire des tables des résultats. Par contre, il est impossible, à partir d'elles, 

de distinguer de façon certaine I'infiuence de la machine, de la matière, de l'outil et de bien 

d'autres éléments. D'autres utilisent des modèles semi-empiriques dits comportementaux (en 

anglais engineering models ») qui se basent sur des résultats expérimentaux- ILS en tirent des 

lois de variation avec différents paramètres de  l'usinage [6]. Ils tiennent donc compte de 

plusieurs facteurs avec lesquels varient les forces de coupe : dureté du matériel, géométrie de 

l'outil, vitesse d e  coupe, épaisseur du copeau, etc. Mais ces modèles se montrent encore 

imprécis pour des conditions de M o n .  

Nous avons choisi d'estimer les forces de coupe en ébauche à partir de la théorie basée sur les 

travaux de Merchant. Nous n'avions nul besoin de résultats rigoureux nous donnant la force 

d'usinage au Newton près, mais d'un modèle permettant de guider notre conception. Ii suffit 

alors que les forces de wupe et les autres éléments calculés soient vraisemblables et encadrent 

correctement la réalité. Nous pouvons alors faciiement avoir une idée des déflexions statiques 

en jeu avec certaines conditions de coupe sans en avoir une valeur exacte. Nous pouvons donc 

guider notre conception à partir de ce modèle, donc concevoir une broche répondant a un 

cahier des charges donné de façon suffisamment précise. Notez que nous aurions aussi pu faire 

tout simplement la mesure des forces de wupe dans des conditions similaires à celles exposées 

dans le cahier des charges. Même à une vitesse plus basse, cette information aurait été 

intéressante et nous aurait pennis de comparer avec les calculs théoriques. Pour une question 

de temps, nous ne l'avons pas inclus dans ce mémoire mais ce travail pourrait être fait par nos 

laboratoires dans une étude ultérieure. Les calculs suivants s'appliquent donc pour des outils 

neufs seulement et une certaine marge de mamuvre a été incluse dans les conditions de design 

pour palier a l'augmentation des forces avec l'usure de l'outil. 

Nous allons donc, dans les sections qui suivent présenter deux approches basées sur la théorie 

de Merchant. La première, bien connue, estime la force de coupe moyeane par révolution 

résultant de la coupe tandis que la seconde présente un modèle mathématique qui évdue la 



variation de la force de coupe ainsi que la force moyenne sur un pas de dent. En fat, la 

deuxième approche englobe la première. 

3.4 Force et puissance moyenne par revolutioo 

Cette approche est très simple et utilisée ici pour estimer la force a la puissance moyenne 

requise sur un tour. EUe permet donc le dimensionnement de la commande de puissance de la 

broche. C'est cette méthode que suggèrent d'utiliser la plupart des fabricants d'outils 

(notamment Kennametai) pour estimer Ia puissance d'usinage. L'inertie de la broche ainsi que 

son assenrissement en vitesse font qu'elle ne suit pas les variations de puissance du procédé sur 

une révolution. C'est pourquoi on peut utiliser la puissance moyenne sur un tour pour le 

dimensio~ement de la commande de puissance. Nous discuterons de ce point plus en détail 

dans l'étude dynamique alon que nous traiterons des temps de réponse de la broche. 

La Figure 3.2 tirée de [14] iilustre bien le procédé de Wsage en bout et les dinérents para 

mètres qui y sont reliés soit : 

Profondeur 
de coupe 
radiale (a) 

. . 

Nombre de dents (ma)  

Profondeur 
de coupe 
axiale (b) 

Figure 3.2 Fraisage ea bout 

La profondeur de coupe axiale en mm (axial depth ofcut) : b 

La profondeur de coupe radiale en mm (radial depth of ait) : a 



a L'avance d'usinage en d m i n  (feed) : f ou en d d e n t  (chip load) : c 

Le nombre de dents : m 

La vitesse de rotation en rotation par minute : n 

La vitesse de coupe en m h i n  : v 

Lorsque ces paramètres sont connus, on peut déterminer le taux d'enlèvement de matière 

a b MRR f 
[en m3/s ] 

1000 1OOO 1000-60 

Et calculer la puissance de coupe : 

P =MRR.Ks [en w] 

D'oc on peut tirer la force tangentielle moyenne: Ft = P N  [en N] 

Et Ie couple moyen requis : T = Ft * D/2 

Le Tableau 3.1, présente la force tangentielle, la puissance moyenne, et les couples associés 

aux différentes conditions de wupe établies dans le cahier des charges pour de l'acier outil 

(Ks  = 4 X 1 o9 N/m3 : 

]Type d'opération[ Puissance 1 Couple 1 Force tangentielle IVitesse de rotation 1 
1 moyenne (W) 1 (Nin) 1 moyenne (N) 1 (RPM) 

Ebauche 1 66.67 1 0.02 1 13-33 31831 

Tableau 3.1 Puissance, couple et force moyenne d'usinage 

- - -  
1 - - .  - - - L - 

Le désavantage de cette méthode est qu'eiie ne tient en compte que des forces tangentielies sur 

l'outil et qu'eiie négiige les forces de répulsion radiales ou axiales. Elle ne peut donc se& 

qu 'a estimer la puissance requise pour l'usinage. 

3.5 Representation de L'echelon de force 

Finition 
Design 

Cette méthode plus générale tirée de [15] basée aussi sur la théorie de Merchant sert à estimer 

sur le Iong du parcours fait par une dent, la forme exacte de l'échelon de force résultant de 

6.67 
166.67 

53052 
53052 

0.0012 
O. 03 

0.8 
20.3 



l'entrée et de la sortie des dents dans la matière. Puisque le temps de réponse de la broche au 

niveau de la déflexion radiale peut être très court (on en fera la démonstration dans l'étude 

dynamique), il est important de tenir compte ainsi de la répartition de la force sur une 

révolution complète. Le calcul tient compte pour chaque position angulaire d'une d a  de la 

force de répulsion radiale et de la force tangentielle, de l'angle d'hélice, du nombre de dents et 

du type de fiaisage (en a v a l e  en remontant) en plus bien évidemment des paramètres dont 

tient compte la première méthode de calcul des forces. Malheureusement, cette méthode ne 

tient pas compte de la force de répulsion axiale. On pourrait se demander pourquoi l'auteur de 

1151 ne tient pas compte des forces axiales puisqu'elle peuvent enminer elles aussi une 

instabilité de coupe. En fiait, le calcul [6] de la rigidité axiale et radiale de broches exinantes 

nous montre que la plupart du temps, les broches d'usinage sont en général 10 à 100 fois plus 

rigides axialement que radialement au droit de l'outil alors que les forces d'usinage sont 

généralement moins élevées axialement (les forces les plus élevées en ébauche sont toujours 

les forces tangentielles). Par exemple, dans 16, p.871, la rigidité radiale calculée d'une broche 

d'une machine horizontale à aIéser Dixi 400 est de 6.785e7 N/m tandis que la rigidité axiale 

est de 1.805e9 N/m soit 27 fois plus. Nous n'dons donc pas tenir compte des forces axiales et 

donc de Ia rigidité axiale comme critère de conception. Par contre, nous d o n s  la calculer et en 

tenir compte s'il y a lieu dans les études de stabilité. L'étude technologique nous donnera les 

moyens de l'augmenter au besoin. 

Pour ne pas alourdir de façon inutile le présent texte, nous renvoyons le lecteur a l'annexe A 

pour les détails concernant les hypothèses, explications et le programme faisant le calcul par 

cette méthode. Nous n 'dons  que présenter brièvement le modèle ainsi que les résultats des 

échelons de force concemant les conditions d'ébauche et de finition du cahier des charges. 

La Figure 3.3 illustre le modèle utilisé dans lequel on voit une vue de haut d'une coupe selon 

2-2 a une hauteur z de la fraise par rapport au bout de celie-ci. L'avance d'usinage se fait dans 

Ia direction X (l'outil se dirige vers la direction X positif'). La profondeur axiale de coupe est 

a,. La profondeur radiale de coupe est a, et est délimitée de l'angle $, (a start of cut » ou 

départ de la coupe) à l'angle 4. (a exit of cut )) ou sortie de la coupe) pour chaque point de 

l'arrête de coupe. 



Figure 3.3 Modèle utilisé pour le caicul des forces du fraisage en bout 

Les entrées relatives à chaque condition de coupe du cahier des charges sont résumées dans un 

tableau en annexe A. Vous y trouverez aussi la définition de chaque variable. Nous présentons 

dans les pages suivantes sedernent les résultats obtenus pour chaque condition de coupe. 



Pour chaque condition, nous avons tracé 6 graphiques. Les deux premiers graphiques (en haut) 

représentent l'amplitude des composantes X (Fx) et Y (Fy) de la force totale (F est la 

sommation quadratique de F, et Fy) en fonction de la position angulaire sur un pas de dent. 

Ceux du milieu représentent respectivement l'amplitude (milieu gauche) de la force totale (F) 

en fonction de la position angulaire sur un pas de dent a l'angle (milieu droit) qu'elle fait en 

degrés par rapport à la direction positive des X dans le sens horaire en fonction de la position 

angulaire sur un pas de dent. Ceux du bas représentent I'amphde des forces tangentielles et 

de répulsion toujours en fonction de la position angulaire sur un pas de dent. 



3.5.1 Ébauche 

Avec les conditions de coupe énoncées dans le cahier des charges nous obtenons les forces 
suivantes (Figure 3 -4): 

Figure 3.4 Forces d'4bauche en rvahat 

Si le fkaisage était en opposition plutôt qu'en avalant, on obtiendrait : 

Figure 3.5 Forces d'Çbaucht en remontant 



On voit donc que l'entrée dans la matière se fait de façon plus graduelle, mais la sortie est aussi 

violente car le sens de l'échelon de force est simplement inversé. 

3.5.2 Finition 
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Figure 3.6 Forces de finition 
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3.5.3 Design 

I 
2 3 4 5 6 

position angtA8irie (Rad) 

position ang-ire (Rad) 

Figure 3.7 Forces de design 

Notez que les forces tangentielles moyennes calculées avec le programme sont les mêmes que 

celles obtenues avec la première méthode à la décimale près. Il y a en effet une légère erreur 

qui est due à l'intégration des éléments finis et aussi au fait que la cycloïde parcourue par 

chaque dent de l'outil est approximée dans les calculs du programme. Voici un tableau qui 

résume les principaux résultats obtenus par le programme air un pas de dent et qui nous seront 

utiies par la suite : 



i 

Tableau 3.2 Forces réparties 

TF 
d'opération 

Comme énoncé dans les hypothèses de départ, les forces maximaies obtenues pour une 

opération de finition avec la théorie de Merchant doivent être utilisées avec précaution. En 

effet, la réduction de l'épaisseur du copeau augmente la pression spécifique de coupe 16, 

section 3.2.2.4.21 . On peut donc s'attendre a des forces un peu plus élevées en finition. On 

doit donc se résigner à W e  le design de la broche en fonction des conditions d'ébauche et non 

de finition. 

79 

5.78 
Ebauche 
Finition 

3.6 Discussion et étude de différents cas. 

Force tangentidle 

moyenie(N) 

f 13.53 1 14.07 
O. 80 0.84 

Nous avons donc montré précédemment l'ordre de grandeur des forces pour des conditions 

d'ébauche, de bition et de design. On peut Eacilernent voir que ces échelons de forces 

peuvent entraîner une instabilité de coupe notamment si la fréquence d'attaque des dents de la 

&aise fkôle les fkéquences propres du système broche/outil/pièce et dépendamment de la forme 

de l'échelon. 

Si nous désirons dans ce mémoire faire seulement une analyse séparée de la stabilité de coupe 

au niveau des vibrations auto-excitées et non au niveau des vibrations forcées ( d e s  qu'on 

vient de voir), comment alors éviter de façon certaine l'instabilité de coupe créée par la 

fréquence d'attaque des dents dans la matière, c'est-à-dire l'instabilité créée par la variation de 

la force de coupe sur la broche ? 

F o m  totik 

moytaiie(N) 

Une étude théorique des forces fait ressortir deux situations très intéressantes que confirme le 

programme. La première est qu'une fiaise à quatre dents qui fait du rainurage (immersion 

radiale totale, c'est-à-dire que s, = D) a une force de coupe d'amplitude et de direction 

Force totale 

rnasjmik (N) 



constante peu importe la profondeur de coupe axiale ou l'angle d'hélice de la fiaise. La 

deuxième situation dans laquelle la force de coupe ne varie pas est lorsque l'étendue anguiaire 

des dents (causée par l'angle d'hélice a la profondeur de coupe axiale appelée aussi 

(( spread of a tooth 1)) est égale au pas angulaire des dents (, (ref Figure 3.3). la force de 

coupe est alors constante peu importe la profondeur radiale de coupe, donc indépendamment 

de 6 ,  ou 4 .. On peut calculer cette profondeur de coupe comme étant : 

ou z est le nombre de dents. 

Ceci démontre, qu'en choisissant les paramètres de coupe de façon appropriée, on peut fitire 

l'étude séparée de la stabilité de coupe due aux vibrations auto-excitées de celle due à la 

variation de la force de coupe (vibrations forcées). 

Notons que I'augmentation de la vitesse pour un taux d'enlèvement de matière donné abaisse 

le niveau des forces maximales. On verra aussi que des vitesses de rotations élevées 

augmentent les possibilités de stabilité en broutage. De là L'avantage de l'usinage haute 

vitesse. En fait, avec les machines-outils modernes a les outils avec recouvrement, la question 

n'est plus comment nous ferons pour avoir la puissance et la vitesse désirée a l'outil mais 

plutôt comment nous dons  faire pour utiliser le maximum de la puissance disponible it l'outil 

car le broutage apparaît en général bien avant d'avoir atteint les Limites de la machine et est 

donc le facteur limitatif. 

3.7 Usinage il haute vitesse 

Nous ferons ici un très court résumé pour mettre en contexte l'usinage haute vitesse pour la 

fabrication de moules par fraisage. Les lignes qui suivent sont inspirées de 111, 1141, [15], [25]. 

V I ,  1431 et P l -  



Le terme « usinage haute vitesse n adopte plusieurs définitions. Il veut surtout dire des vitesses 

de coupe et de rotation élevées mais aussi des vitesses d'avance élevées. La possibilité 

d'effectuer de l'usinage haute vitesse est le résultat de l'évolution des machines et des outils. 

Mais quel est l'avantage d'utiliser des vitesses d'usinage elwées ? 

Les premiers travaux dans ce domaine ont été réalisés par Salomon [26] il y a pfus de soixante 

ans. Salomon soutenait qu'il y avait augmentation de La température à l'arrête de coupe avec 

une augmentation de la vitesse d'usinage jusqu'à ce que la température atteigne le point de 

fusion du matériel usiné. Il disait qu'à partir de ce point, si on augmente la vitesse davantage, 

il y a une réduction de la température. On sait maintenant que ce n'est pas vrai et que la 

température à l'arête augmente jusqu'à la température de fùsion pour ensuite demeurer stable. 

Ceci entraîne ensuite une réduction appréciable des forces de coupe car le matériel perd sa 

dureté (id fond a l'arrête de coupe). 

Les avantages de l'usinage haute vitesse sont les suivants : 

Réduction des forces de coupe avec l'augmentation de la vitesse d'usinage 

Augmentation des taux d'enlèvement de matière aussi bien en ébauche qu'en finition 

(nous le verrons dans le chapitre traitant du broutage). . 

Meilleurs finis de surface possibles (il est possible d'exploiter des zones vibratoires 

avec des amplitudes plus faibles) : jusqu'à un R. = 0.1 pm. 

Possibilités d'usiner des pièces a parois minces sans utiliser un montage spécial. 

Les trois derniers avantages dépendent des frequences propres de la machine utilisée qu'on doit 

connaître afin d'en tirer profit. Puisque les machines utilisées ont leun premières fkéquences 

propres très basses par rapport à la Eréquence d'excitation de l'outil à hautes vitesse d'usinage, 

les amplitudes vibratoires résultantes sont généralement plus fiubles. Ceci n'est pas toujours 

vrai et c'est pourquoi la connaissance des modes de la machine est important. 



Les désavantages de l'usinage haute vitesse sont : 

Usure plus rapide de l'outil 

Nécessité d'avoir des machines et des outils bien balancés 

Durées de vie réduites des machines 

Outillage et machines dispendieux 

Anciennement, les machinistes étaient limités par la puissance et la vitesse maximale de la 

machine et la vitesse maximale de l'outil utilisé. Leurs stratégies d'usinage découlaient de ces 

limitations. Avec le développement rapide des structures de machines, des outils et de  la 

commande numérique, les facteurs limitatifs ne sont plus les mêmes. Les vitesses et les 

puissances disponibles excèdent celles requises. L'acier ~mpé demeure un des rares 

matériaux ou la vitesse d'usinage reste une limitation qui ne cesse d'être repoussée. 

3.8 Conclusion sur 196tude des forces 

Dans ce chapitre nous avons caicuIé les forces et puissances en jeu suite à l'établissement des 

conditions de coupe dans le cahier des charges. Nous avons dans un premier temps, identifié 

les paramètres d'entrtk du système représenté par une fkaiseuse. Ensuite, nous avons calculé 

les forces moyennes sur un tour pour les conditions d'ébauche, de finition et de design afin de 

pouvoir dimensionner la commande de puissance de la machine. Troisièmement, nous avons 

montré l'dure de l'échelon de f o r a  que ressentira l'outil lors de l'opération d'usinage afin de 

pouvoir fixer la rigidité statique minimale nécessaire pour la conception de la broche. Ceci 

nous permettra de faire une conception éclairée de la broche. Et finalement, nous avons fhit un 

court résumé sur l'usinage haute vitesse pour que le lecteur puisse comprendre la raison de la 

méthode de conception utilisée. 

Dans le prochain chapitre, nous allons faire les premiers dimensionnements de la broche et 

choisir le type de paliers que nous dons utiliser. 



CHAPITRE 4 

ÉTUDE STATIQUE 

4.1 Introduction 

Les machines-out* sont trks rigides mais pas ïdhimznt rigides. Elles sont la plupart du temps 

surdimensionnées au point de vue des forces ultimes qu'elles peuvent tolérer mais cela seulement 

pour une question de rigidite qui influe bien entendu non seuletaent sur la prkision statique de la 

machine (rigidité statique) mais aussi sur les performances dynamiques ou Li précision 

dynamique (rigidité dynamique qui sera définie plus loin). La « qualité » d'un usinage dépend 

pour l'essentiel de la rigidité et de l'amortissement relatif entre la pièce et l'outil La rigidité est 

d'autant plus importante que La vitesse d'usinage augmente parce que l'amortissement est perdu 

de fàçon significative avec la vitesse 1141 tandis que la rigidit6 reste relativement constante. 



Cette qualité de l'usinage est fonction de la rigidité des diffërents éléments de la machine mis en 

série. Plusieurs auteurs [6], [ 121, [ 141 pour ne pas les nommer tous, traitent ainsi les éléments de 

la machine comme étant une série de ressorts (Figure 4.1 et Figure 4.2). 

Figure 4.1 Ligne de force dans une fraiseuse ver t ide  3 rues 

baKk &r lia- de face 

Figure 4.2 Machincoutü schimatUCc par une sine de ressorts. 



La broche, parmi cet ensemble, est définie comme un arbre à l'extrémité duquel on peut fixer un 

outil ou une pièce à usiner et auquel des paliers retirent cinq degrés de liberté ; le sixième (le 

dernier restant) correspond à une rotation d'angle et de vitesse indéfinis autour de l'axe de 

révolution de la broche ; il est enlevé par la transmission de puissance. La broche est aussi 

l'élément par lequel commence la conception d'une machine car c'est l'élément le plus souple de 

tout l'ensemble. À ce titre, j'aimerai citer I'auteur de [6] quand il dit : 

(< . . .que la rigidité de l'ensemble de la structure est très grande par rapport à ceUe de 

la broche. En d'autres termes, nous pouvons considérer la broche comme seul 

élément déformable de la machine ; elie sera donc en première approximation seule 

responsable des incidences de Ia flexiiilité sur les surfaces usinées. » 

Dans notre cas, puisque nous utilisons des outils très petits, on peut presque atnmier que c'est 

l'outil qui sera l'élément le plus déformable de l'ensemble. 

4.2 Modèle articulé 

Nous allons donc utiliser pour l'étude statique Le même modèle que celui utilisé dans [6] 

considérant la structure comme infiniment rigide par rapport à la broche a la broche wrnme étant 

le seul élément souple de la structure avec l'outil. Elle sera modélisée par une poutre élancée 

reposant sur ses paliers modélisés par des appuis simples (ressort). Le corps de broche est 

considéré comme infiniment rigide par rapport à la broche. Notez qu'ici., l'interface entre 

brochdoutil ou  brochdporte-outil sera considérée comme un joint parfait. En général, pour des 

portes-outils de type ISO (cône plein très rigide), ce n'est pas le cas parce que le cône ne se 

déforme pas ou très peu lorsque inséré dans la broche. Il en résulte alors une faible rigidité de 

contact à moins que l'usinage des surfaces en contact soit extrêmement précis. Dans le cas de 

I'utilisation de cônes HSK ou de collets de type ER défoxmable (utilisés à haute vitesse), 

l'hypothèse de joints parfaits est justifiée considérant la grosseur de  l'outil et des forces en jeu 

qui demeurent faibles. 

D'autre part, nous allons considérer au stade de la conception que l'inertie de la broche est 

constante tout le long de celle-ci. Nous n'avons a u m e  raison de faire autrement pour le 



moment. Pour 

numériques qui 

un calcul plus précis après la conception, nous utdiserons des méthodes 

peuvent facilement prendre en compte un changement de section. Nous 

reprenons les mêmes hypothèses que le livre [6] en posant que les mouvements axiaux sont 

entièrement découplés des mouvements radiaux. Aussi, l'anaiyse statique sera menée sans tenir 

compte de la vitesse de rotation parce que celle-ci sera asservie donc constante. Le modèle que 

nous utiliserons pour la broche est représenté par la figure suivante (Figure 4.3) : 

Figure 4.3 Modèle statique de ia broche 

Voici la définition de chaques variables qui servira dans le modéle : 

L = longueur entre paliers 

d = distance du centre du palier avant jusqu'au plateau de broche. La fin de la broche ou 

commence l'outil est appelée plateau de broche. 

1 = distance du centre du palier avant du bout de l'outil 

A = palier arrière 

B = palier avant 

R. = réaction du palier arrière 



Rb = réaction de palier avant 

K, = rigidité du palier amère 

KI, = rigidité de patier avant 

E = module d'élasticité longitudinal du matériau composant la broche 

G = module de glissement du matériau composant la broche 

1 = inertie de la section de la broche 

F = force radiale appliquée sur l'outil (sur l'image indiquée par FRR) 

FA = force radiale appliquée sur l'outil (sur l'image indiquée par FAA) 

D = diamètre extérieur de la broche 

Rr = rayon interne de la broche 

R = rayon externe de la broche 

a = rappofl des rayons intérieur et extérieur = RJR, 

q = facteur de section ou coefficient de forme pour les sections circulaires 

p = coefficient de poisson = 0.27 

4, = rotation du plateau de broche dû a la flexion de la broche 

p = rotation du plateau de broche dû à la déformation des paliers 

Notez de plus que nous utiliserons des paliers identiques en avant et en arrière. La broche sera 

montée de façon isostatique (2 appuis composés des roulements) pour les raisons démontrées 

dans l'étude cinématique (section 2.2.1.4 de 161) et dans l'étude des broches hyperstatiques de 

l'annexe 3 du volume 161. : 

Une broche montée de façon hyperstatique entraîne des problèmes thermiques, limite la 

vitesse maximale de rotation et de plus ne correspond pas à un optimum du point de vue 

statique. 

Une broche montée avec des paliers différents à l'avant et à l'arrière comporte des problèmes 

cinématique de battement des défauts des paliers avant et arrière (vibrations dû aux défauts 

des pistes) qui se répercutent (s'amplifient) sur l'outil sunout dans le cas des paliers à corps 

roulants. On évite ce genre de problème par l'utilisation de roulements identiques a l'avant et 

à l ' è r e .  Les billes toment  alors à la même vitesse dans chaque roulement et les d é h t s  

ne se croisent donc pas. 



Nous alIons résumer ici les équations que nous utiliserons plus tard lors de l'étude statique pour 

modéliser la broche. La démonstration est faite en réfikence [dl . Nous renvoyons donc te lecteur 

à cet ouvrage pour plus de détails. Voici donc, sous forme de tableau, les différentes équations 

utilisées : 

au droit de e t  
- ll@ +t '~+3 t 'd -3 td ' )+~ -  LGS + L'K,K, 

Tableau 4.1 Équations utilisées pour l'étude statique 

Notez que pour une section pleine, on peut fiure l'approximation suivante : q = 4/3 

Dans le modèle présenté précédemment, la flexion de l'outil (section déterminée par la longueur 

1-d) n'est pas incluse car l'auteur de [6] traite ninout des hises de grand diamètre dont on peut 

négliger la flexion. Ceci n'est pas notre cas, dors il faudra inclure la flexion et le cisaillement de 

I'outil dans nos calculs. Nous avons négligé la flèche due à la déformation en cisaillement de 



l'outil puisque le rapport entre sa longueur sur son diamètre est très élevé (cette flèche est déjà 

presque négligeable pour la broche). Donc, on a pour la déformation en flexion: 

fod = 
F([ - d)" 
3Ed1,, 

ou 

L,,1= Inertie de la section de I'outii 

E o d  = module d'élasticité longitudinal du matériaux composant l'outil 

Qu'il faut ajouter à la flèche totaie du tableau précédent. 

4.2.2 Feuille de calcul et exemple 

Nous avons réalisé une feuille de calcul sur le logiciel EXCEL (Tableau 4.2) pour calculer 

rapidement la flèche totale au droit de l'outil et les différentes rigidités. EUe sera utilisée pour 

l'étude statique. Notez que nous avons utilisé E = 207 Gpa pour la broche et 441 Gpa pour I'outii 

(correspondant à du carbure de tungstène) [3] et nous avons supposé une section de broche 

pleine. Pour la broche nous avons utilisé G = 8e10 Pa. Notez que nous allons faire le choix des 

paliers un peu plus loin et nous alions démontrer comment faûe pour en calculer la rigidité. 



.- 

Tableau 4.2 Feuille de caicul sur Excel 

4 3  Longueur optimale entre paliers 

Comme le fait remarquer l'auteur de [6] et le catalogue du fabricant de rouiernents RHP [IS], il 

existe une longueur optimale (espacement entre les paliers) de la broche pour laquelle sa 

rigidité est maximale. Une fois, le type de paliers choisi a le porte-à-faux de l'outil (d et 1) 

déterminé, on peut calculer cette longueur tout simplement en trouvant les racines réelles 



positives de la dérivée par rapport à L de la fièche totale (L) due à la broche, ce qui correspond 

a un minimum de cd. Soit, en résolvant l'équation suivante : 

L'auteur de [6] d o ~ e  comme regle simple, si on utilise des paliers à corps roulants comme 

paliers de broche, que la longueur optimnle est égale a 2D (où D = diamètre de la broche) dans le 

cas d'un roulement à galet et à 3D dans le cas d'un roulement à bilies. 

Dans notre cas, puisque nous voulons connaître 170pti.mum exact, iI est relativement facile de 

résoudre cette équation soit avec un tableur, soit à l'aide d'un programme simple car la règle 

précédente peut changer légèrement dépendamment du porte-à-faux du bout de la broche (d). 

Nous avons donc joint un programme sur FORTRAN calculant en annexe B et nous avons 

aussi joint a notre feuille de c d d  sur Excel une case réservée a cette effet. L'équation 

précédente est résolue par le solveur d'Excel. Ce qui nous donne pour l'exemple précédent : 

Tableau 4.3 Ajout au tableur Escd pour le caicul de la longueur optimale 



Nous avons mis en graphique pour l'exemple précédent, le résultat de la flèche totale pour 

différentes valeurs de L. En voici le résultat : 

Fièche totale au droit de I'outil due 4 la broche 
et dérivée de la Mche tobîe. 

I 
i 0,015 0,035 0,055 0,075 0,095 0,115 0,135 0,155 
I Longueur entre palierr (L) [ml 

Figure 4.4 Longueur opthaie 

On voit très bien qu'il y a un optimum pour la longueur L ( la dérivée de L n'a qu'une racine 

réelle et positive ) et qu'il sera moins pénaiisant d'augmenter l'espacement entre les paliers que 

de le diminuer si on ne peut, pour des raisons de compromis technique, espacer les paliers de 

façon optimale. En effet, lorsqu'on diminue trop la distance entre les paliers, la flèche au droit de 

l'outil augmente de façon exponentielle. 

IJ faudra vérifier, pour la broche que nous d o n s  calculer, si cet optimum statique comspond à 

l'optimum dynamique. C'est ce que nous verrons dans l'étude dynamique préiirninaire où nous 

déflnïrons ce à quoi correspond l'optimum dynamique. 



4.4 Degr6 de liberté 

Une broche de f?aïsage, comme on le voit est un système complexe a plusieurs degrés de liberté 

dont le comportement dynamique peut être analysé plus facilement avec le modèle présenté 

précédemment. Comme on le verra dans l'étude du broutage, Ia broche peut être traitée 

dynamiquement comme plusieurs systèmes a un degré de liberté indépendants. Nous reviendrons 

sur ce point plus tard mais citons quand même l'auteur de 1161 qui confirme ces propos: 

a ... if the structure is excited with a periodic force, it wiil behave in a simiiar manner to the 

single-degree-of-fieedom system . . . 1) 

Pour la détermination de la rigidité statique minimale, nous allons considérer la rigidité 

équivalente au droit de l'outil (résultante de ses divers degrés de liberté). C'est-à-dire que la 

broche comporte une certaine rigidité résultante au droit de l'outil et que lorsqu'on lui applique 

une certaine force, eiie nibit une déflexion donnée. On ne se soucie donc que de la rigidité 

équivalente pour l'instant que nous appelons rigidité statique et c'est la rigidité qu'on obtient 

lorsque la fréquence d'excitation se rapproche de zéro et sur laquelle nous dons baser notre 

conception. 

4.5 Force maximale sur l'outil 

Avant de déterminer la rigidité requise au droit de l'outil pour rencontrer la précision statique en 

ébauche du cahier des charges, il serait prudent de calculer d'abord queue est la force maximale 

que peut prendre l'outil avant de casser afin de voir si le cahier des charges est trop exigeant. 

L'outil que nous utiliserons est f i t  en entier de carbure de tungstène. II fait partie de la classe 

ISO PO1 dont la contrainte ultime est de 14, p7453 : 

a,, = 1 100 N/mm2 = l.le9 N/m2 



Si on considère le modèle suivant : 

Figure 4.5 Outil en porCe-A-faus 

On trouve, pour un outil de D = 3 mm, une force marcimale W de 116.63 N. Les conditions de 

chargement dans ie cahier des charges respectent toutes cette Limite. 

4.6 Rigidité statique minimale 

Nous allons donc considérer les déflexions obtenues au droit de  l'outil par rappon aux forces e 

entrée pour trouver la rigidité statique minimaIe. Puisque nous avons déjà fixé les déflexions 

maximales admissibles pour des conditions de coupe domées, iI nous sera facile de déduire 

quelle sera la rigidité statique minimale. Nous avons conclu, lors de l'étude des forces que seules 

les forces d'ébauche seront prises en compte dans le calcul de la rigidité minimaie. 

La force m M e  trouvée en ébauche était de : 

Fm, ébauche = 79 N 

La déflexion statique maximaie admissible était de : 

6,, ébauche = 152.4 pm 



Ce qui nous donne une rigidité minim8ie de : 

4.7 Choix du type de paliers 

La conception d'une broche d'usinage débute, après la rédaction du cahier des charges, de l'étude 

des forces et l'établissement du modèle de calcul7 par le choix du type de palier utilisé. Pour le 

choix du type de palier, nous nous sommes basés sur les critères suivants : 

la capacité de charge 

la rigidité 

la vitesse maximale et la gamme de vitesse 

l'encombrement 

la qudité d'usinage 

la fiabilité 

le coût 

Les différents types de paliers utilisés en machine-outil parmi lesquels on peut choisir sont des 

paliers : 

aérostatiques 

hydrodynamiques 

hydrostatiques 

à billes précontraints à contact oblique 

a gaiets de précision, coniques ou cylindriques 

magnétiques 



Le tableau suivant tiré de 161 f i t  une comparaison qualitative des différents types de paliers, 

seuls les roulements aérostatiques et magnétiques ne sont pas présentés : 

R O U t U U X  1 / 1 I I f 

ROULEAUX 2 3 2 3 f I 

BLUES 3 2 1 2 2 3 

BILteS 4 1 2 1 3 2 

HYDROSTAnQUE I / 3 3 I 1 

Tableau 4.4 Comparaison qualitative d a  types de paliers 

En comparant à notre tour, chaque type de palier, on voit que le choix peut se f&e rapidement : 

4.7.1 Aérostatiques 

Ce type peut sembler à première vue, une bonne solution. En effet, ces paliers sont fiables, 

donnent une excellente précision de rotation mais leur principal défaut est la rigidité qui est faible 

due au fait qu'ils utilisent de l'air, un fluide compressibie. Pour obtenir une rigidité comparable à 

un palier à corps rodant, il faut soit augmenter la pression d'alimentation à des valeurs 

excessivement hautes ou soit augmenter le diamètre de la broche, ce qui augmente le coût 

(nécessité d'un système externe pour la pression d'air), l'encombrement (que nous voulons 



minimiser) et l'amplitude des débalancements dynamiques tout en diminuant la fiabiité de la 

broche. Ce qui attire les concept- vers ce type de palier est la capacité de vitesse puisqu'il n'y 

a aucun contact et la possibilité de travailler avec haute précision. Cette solution est optimale 

lorsque les vitesses de coupe sont trés élevées, avec des forces très faibles comme en rectification 

par exemple ou dans les cas où la précision est moins importante que la vitesse de rotation et 

quand les forces sont moyennes comme pour de t'ébavurage de pièces. Les concepteurs de la 

fiaiseuse verticale TOSHIBA ASV400 expliquent dans [l]  qu'ils ont choisi ce type de paliers 

seulement pour une question de durée de vie (10 ans) du paiier. La motobroche utilisée dans 

cette construction est une source de chaleur importante ce qui limite conséquemment la précision 

de I'ensernble. Ii aurait alors peut-être fallu remettre en question la commande de puissance 

plutôt que d'utiliser ce type de roulement. 

D'autre part, l'utilisation de ce type de palier nécessite d'autres paliers intermédiaires en cas de 

panne ce qui augmente encore le coût de la broche. Pour toutes ces raisons, nous n'utiliserons 

pas ce type de palier. 

4.7.2 Hydrod ynamiques 

Cette solution n'est presque jamais utilisée en machine-outil (à de quelques rares exceptions) 

parce que ce type de paliers a une rigidité nulle à excentrage nul de l'arbre tournant. Il est utilisé 

seulement dans des cas où la force d'usinage est de direction constante et fbible cornme en 

rectification cylindrique. De plus la gamme de vitesse de ce type de paiier est très Limitée 

puisque les forces qu'il peut supporter est fonction de la vitesse de rotation. Nous ne retiendrons 

donc pas cette solution. 

4.7.3 Hydrostatiques 

Ce type de palier est de plus en plus populaire et prôné par ceux qui font l'analyse dynamique, 

surtout une analyse de stabüité, du procédé de coupe par fraisage. La raison est que, même si 

pour des pressions d'aiimentation en huiie raisonnable a pour les mêmes dimensions, il posséde 

une rigidité plus faible que des paliers a corps roulants, sa capacité d'amortissement et sa 

précision de rotation sont très élevées, ce qui en fait un choix optimum pour de nombreuses 



applications. Mais il est plus approprié d'utiliser ce type de palier pour des applications de haute 

précision comme pour les paliers aérostatiques (il peut faire cependant beaucoup plus que de la 

simple rectification) et lorsque les vitesses d'usinage restent relativement basses. La raison est 

que la consommation de puissance de ce type de palier est très élevée à haute vitesse. En fait, les 

paliers hydrostatiques ne sont utilisables à haute vitesse que s'ils ont une faible rigidité. La 

vitesse limite est fixée par le jeu entre la broche et les lèvres d'étanchéité des poches. Ii faut 

l'augmenter si on veut augmenter la vitesse maximale de rotation. Ii serait sûrement possible de 

développer un compromis acceptable et peut-être même très intéressant pour ce type de palier 

pour les conditions d'opération de notre cahier des charges. Le p ~ c i p a l  défaut de ce type de 

paliers est son prix et sa fiabilité pour des raisons similaires au palier aérostatique. Puisqu'il 

faudrait en faire la conception (ce qui représente un domaine d'étude en soi) et la fabrication 

sûrement a prix élevé, nous avons choisi de ne pas utiliser ce type de palier mêxne s'il s'avère être 

une très bonne solution. 

4.7.4 À galets de précision, coniques ou cyündriques 

Les roulements à galets représentent la solution la plus économique pour des applications dont la 

vitesse ne dépasse pas des D n  de 400 000 environ pour une lubrification à la graisse avec jeu. Le 

Dn est tout simplement un paramètre utilisé en machine-outil et représente la multiplication du 

diamètre (mm) par la vitesse de rotation en RPM. Ce qui veut dire que pour un roulement à 

galets, si l'on veut atteindre une vitesse de 100 000 RPW on devra avoir une broche de 4 mm de 

diamètre. La broche aurait alors des déflexions comparables a celtes de l'outil. En lubrifiant à 

l'huile, on peut atteindre en prenant beaucoup de précautions, des Dn de l'ordre de 1 000 000 

pour un montage avec jeu. Par contre, pour obtenir une précision raisonnable avec un palier de 

ce genre à haute vitesse, il faut le précharger, montage qui est reconnu pour être instable 

thenniquement. La compagnie TIMKEN fabrique bien un roulement « HYDRA RIB » qui est 

composé d'un roulement conique préchargé élastiquement de fàçon hydraulique mais ce 

roulement nécessite un groupe de pompage hydraulique (donc. il n'est pas autonome) . n'est pas 

interchangeable avec un roulement standard, il est très long. ce qui augmente le porte-à-faux 

amère de la broche et il est aussi très cher. Pour ces raisons, nous n'utiliserons pas ce type de 

roulement. 



4.7.5 Magnétiques 

Ce type de  paliers est encore un peu mal connu, du moins pour une application teUe que la 

machine-outil. En effêt, les autews de volumes traitant de la machine-outil parlent très peu des 

paliers magnétiques. L'auteur de [6, p.371 n'en parte que brièvement : 

« . . . certainement pas supérieurs cinématiquement aux paliers hydrodynamiques a 
hydrostatiques. La raison principale sur laquelle nous fondons cette hypothèse est leur très faible 

rigidité dynamique. n 

... siège de vibrations d'origine é~eçvomécaniques qui dégradent le fonctionnement de la 

broche. >) 

De plus, il fait remarquer que ce type de palier est surtout utilisé pour enlever de grandes 

quantités de matières a haute vitesse. 

Le principe de base reste simple mais l'ajustement des diffërents paramètres pour trouver 

l'optimum pourrait être long et coûteux en développement. C'est ce qu'utilise la compagnie 

IBAG (fabricant de broches hautes vitesses) pour ses broches à très haute vitesse de moyenne et 

grande dimension. Cette solution n'est pas vraiment justifiable pour des broches de petites 

dimensions. Encore ici, le prix est élevé pour les mêmes raisons que les paliers aérostatiques et 

hydrodynamiques et la conception et le développement ardus. Nous n'utiliserons donc pas ce 

type de paliers. 

4.7.6 À billes précontraints à contact oblque 

Ce type de roulement est très utilisé en machine-outil. Il représente une solution légèrement p h s  

chère qu'un roulement à galets (parce que le roulement est moins rigide, la broche est alors plus 

grosse) mais les vitesses que peuvent atteindre le roulement sont très élevées. La rigidité obtenue 

et la vitesse maximale permise sont plus élevées que pour les paliers hydrostatiques ou 

aérostatiques et ce palier est très bien adapté autant pour des conditions d'ébauche que de 

finition. Selon [6], même en lubrifiant à la jpisse, on peut atteindre un Dn de 1000 000 environ- 

Avec une lubntication à l'huile, on peut d e r  bien au-delà d'un Dn de 1000 000. Ces valeurs 

sont corroborées par l'article [18] et les tables de fabricants de roulements haute vitesse [16 3, 



[19] et [20]. Mais dans c a  article, on distingue les montages a précharge rigide (montage obtenu 

par déformation du roulement) où l'on obtient un Dn possible de 800 000 et les montages a 

précharge élastique (précharge donnée par des ressorts) avec lesquels on peut atteindre un Dn de 

1000 000. De plus, les montages à précharge élastique, selon 121) et 161, ont un comportement 

beaucoup plus prévisible et stable puisque la précharge demeure constante avec toute élévation de 

température. Ce type de palier est donc un choix idéal pour notre application puisqu'il rencontre 

les exigences de vitesse et de rigidité tout en demeurant très abordable et disponible. Il donne 

aussi une qualité d'usinage très satisfaisante et il permet de dimensiorner la broche de &on 

optimum car le roulement a billes est très peu encombrant. Quant au type de lubrification qu'on 

peut utiliser, il dépend surtout des vitesses qu'on doit aiteindre. Donc, il faut d'abord déterminer 

le diamètre minimum que la broche doit avoir pour rencontrer la rigidité minimale et par la suite 

choisir le type de lubrification. Puisque la lubrification à la graisse est une solution plus simple, 

plus économique et plus fiable, elie sera préférée à la lubrification à l'huile si elle permet de 

rencontrer les vitesses maximales spécifiées. 

Notre choix s'arrête donc sur ce type de roulement. En f)iisant une recherche sur les compagnies 

distribuant ce type de roulement, nous avons trouvé un type de roulement trés haute vitesse fait 

exclusivement pour des broches de machines-outiis. Ce roulement a des billes plus petites que 

les roulements haute vitesse standards qui se caractérisent seulement par une plus grande 

précision des pistes et des bilies (ABEC 7), augmentant ainsi la vitesse de rotation maximale par 

rapport aux roulements de qualité standard (ABEC 3). Donc, ce sont aussi des roulements de 

classe ABEC 7 (ISO P4) mais Seulement avec des billes plus petites. Nous avons choisi ces 

roulements parce que nos impératifs de vitesses étaient plus exigeants que ceux de charges. Les 

roulements sont fabriqués par la compagnie FAG et la référence pour ses caractéristiques est [19]. 



4.8 Calcul du diamètre mininial de la broche de longueur optimale 

Nous avons maintenant choisi le type de roulement que nous allons utiliser. Nous comaissons 

aussi le modèle théorique que nous d o n s  utiliser pour caIculer la rigidité totale au droit de 

l'outil. Il nous suffit seulement d'évaluer quelle est la rigidité pour plusieurs diamètres afin de 

trouver quel est le diamétre requis du roulement. Plus tard, dam les calculs de durée de vie du 

roulement, nous vérifierons si sa dimension est appropriée par rapport aux charges en jeu. Nous 

d o n s  supposer que la broche a une section pleine et que le paramètre d (distance du centre du 

palier avant au bout de la broche, Figure 4.3) est égal à environ 1.5D. Nous avons évalué 

approximativement cette distance en nous basant sur des dessins de broches de îraisage existantes 

dans [22]. De plus pour chaque diamètre nous avons calculé la rigidité des roulements et évalué 

la longueur optimale. De plus, les roulements ont été choisis a h  de minimiser la largeur et le 

diamètre maximal du roulement (donc son encombrement) pour un diamètre de broche donné. 

La rigidité totale est donc calculée en considérant ces hypothèses. 

Plusieurs volumes nous foumissent des équations nous permettant de calculer la rigidité radiale 

ou axiale d'un roulement à contact oblique préchargé. Par exemple, [6] donne l'équation 

suivante pour le calcul de la rigidité radiale d'un rodernent à biiles : 

où 

FA = précharge axiale 

a = angle de contact (en général 15 degrés pour ce type de roulement) 

ou évalué avec la formule suivante : 

où 

a = cote caractérisant l'angle de contact 

B = largeur du roulement. 

D = diamètre extérieur de la bague extérieure du rouiement 



d = diamètre intérieur de la bague intérieure du roulement ou diamètre de la broche (à ne pas 

confondre avec d du caicul de la flèche totale de la broche) 

n = nombre de billes qui correspond à : 

arrondi à l'entier supérieur 

q5 = diamètres des billes qu'on tire à partir de : 

où on prend la plus petite des deux valeurs. 

Ces équations sont très pratiques lorsqu'on veut calculer la rigidité d'un roulement quand le 

fabricant n'en donne aucune indication. Elles sont basées sur des dimensions relevées de 

roulements de I'industrîe et sur la théorie des contacts Hertziens. D'autres équations sont aussi 

disponibles pour calculer la rigidité axiale d'un roulement. Le fabricant d e  roulements FAG 

donne heureusement la rigidité radiale et axiale d'un roulement non monté pour une précharge 

élastique donnée. En effet, le montage par précharge rigide (montage serré sur l'arbre additionné 

d'une déformation axiale des bagues ) change la valeur de cette rigidité qu'il est alors plus 

difficile à évaluer. De plus, la précharge de  ce type de  montage change avec la température et 

bien entendu la rigidité aussi [21]. Puisque nous avons choisi une précharge élastique, on peut 

prendre directement la valeur donnée dans le catalogue. 

Nous avons comparé la valeur donnée par le fabricant avec les valeurs calculées par les formules 

tirées de [6] pour une paire de roulements avec la précharge suggérée par le fbricant. Notez que 

les roulements « STD » correspondent à des roulements standards avec des bues de diamètre 

normal et que les roulements (( Hi& speed » correspondent à des roulements haute vitesse avec 

des billes de diamètre réduit. Par contre, dans notre calcul, nous n'avons pas tenu compte de ce 



changement de diamètre puisque nous avions d e m e n t  les fomules de calcul de rigidité pour 

les roulements standards. Seule la valeur de la précbarge change mais les formules utiJktk 

restent les mêmes. Notez que nous nous sommes Lùnités à des roulements de diamètre minimal 

de 10 mm (bague intérieure) parce que premièrement, le fabricant de roulememt FAG n'en 

fabrique pas de plus petit mais aussi parce que le diamètre extérieur ne réduit pas de façon 

directement proportionnelle (pour des roulements <10 mm de la compagnie RMB par exemple, 

voir annexe C) avec le diamètre de broche ou d'une façun appréciable pour que cela en vaUe la 

peine au niveau de l'encombrement. On obtient alors qu'une très petite diminution de 

I'encombrement par rapport à la perte appréciable de rigidité. Voici les résultats de la 

comparaison du calcul des rigidités dans les graphiques qui suivent (ref Tableau D.1, Annexe 

D) : 

Figure 4.6 Comparaison de Ii rigidité entre Pmvot et FAG STD 



Comparaison de la rigidit6 d'une paire de mulement B 
contact oblique "High speeâ@' calculée avec Ruvot et 

donnée par FAG 

Figure 4.7 Comparaison de ia rigidité entre Pruvot et FAG « High speed w 

On voit que la dinérence entre le calcul avec la méthode de P. Pmvot tirée de 161 a les valeurs du 

catalogue est très faible. On peut donc utiliser le modèle de F-Pruvot si la précharge que l'on 

applique est différente de d e  que le fabricant suggère a que l'on veut connaître la rigidité pour 

une telle précharge. Ceci peut être très utile en pratique car il arrive souvent que l'on décide 

d'augmenter la précharge parce que les charges extérieures sont si faibles qu'on peut alors se le 

permettre. 

Pour le calcul du diamètre minimat de la broche, nous avons utilisé la précharge et la rigidité 

données directement par le catalogue. Nous avons aussi considéré qu'il y a un seul roulement 

par appui. Nous utiliserons une paire de roulements par appui si seulement ceia s'avère 

nécessaire. Nous avons utilisé un outil de 3 mm avec un porte-à-hux de 20 mm. Voici donc la 

comparaison, avec les hypothéses initiales, des différentes rigidités pour différents diamètres de 

broche avec un diamètre d'outil constant (ref. Tableau B. 1, annexe B): 



I 

Rigidité de k M e  (Kou9 et tofsl (Kout totril) au droit de Foutil pour 1 
différents dbmètres de broche 

0 0,005 0.01 0,015 0.02 0,015 0.43 0.035 0.04 0,045 

Diamètm ôe Ii bmche (m) 

Figure 4.8 Rigidité de la broche pour diffëirnts diamétns. 

On voit que la flexion totale au droit de l'outil est en majeure partie due à la flexibilité de l'outil. 

La rigidité de l'outil est toujours la même à 6.58 X 10 ' N/m, ce vers quoi converge la rigidité 

totale (K, a) lorsqu'on augmente le diamètre de la broche ( p ~ c i p e  de deux ressorts en série) 

même si la rigidité de la broche au droit de l'outil (L) augmente linéairement. On a même dû 

utiliser une échelle différente sur le graphique pour qu'on distingue bien Kout et Kout total. 

On voit que l'utilisation d'un roulement avec diamètre d'alésage de 10 mm est suffisant pour 

rencontrer les exigences du cahier des charges. En effèt, on obtient une rigidité totale de 5.19e6 

N/m alors que celle exigée est de 5 . 1 8 6  N/m. Ii n'est donc pas nécessaire d'utiliser une paire de 

roulement pour chaque appui. Les roulements choisis seront donc les suivants : FAG 

HS7 1900C.T.P4.UL (1 pour chaque appui) [19]. Les caractéristiques de ce roulement sont 

fournies en annexe D. Notez que la vitesse maximale pour un tel roulement lubrifie à la graisse 

est de 90 000 RPM. 



4.9 Resultats sommaires de 19Ctude statique 

Tout d'abord, présentons la déflexion totale en fonction de la longueur entre paliers pour le 

diamètre de broche choisi. 

Flkhe totale au droit de l'outil due A la broche et ddrivee 
de Ia flèche totale 

Figure 4.9 Déflexion toWe eu fonction de la longueur entre paliers 

On voit qu'à partir d'environ L = 25 mm, l'augmentation de la distance entre paliers n'a 

pratiquement plus aucun effêt. Le critère de conception qui prévaudra sera don la réduction 

maximale de I'encombrement et de la longueur (pour réduire les coûts). Choisissons pour 

l'instant L = 39.4 mm, soit I'optimum calcule en annexe B pour un diamètre de broche de 10 

mm et nous verrons dans l'étude technologique s'il est avantageux de riduire davantage cette 

longueur pour réduire l'encombrement. Reste à voir aussi si cet optimum statique correspond à 

l'optimum dynamique. 



Vous trouverez en annexe B, les détails concernant les calculs pour la broche ayant un diamètre 

de 10 mm avec une force d'ébauche de 79 N et une force de finition de 5.78 N. 

4.10 Rigidite axiale 

Puisque la broche sera montée avec une précharge élastique, nous attendrons l'étude 

technologique pour calculer la rigidité axiale équivalente. En effet, puisque nous ne connaissons 

pas encore la rigidité du système qui assurera la précharge, nous ne pouvons pas calculer à ce 

stade-ci la rigidité axiale. Nous le ferons dans l'étude technologique. 

4.1 1 Conclusion de l'étude statique 

La conclusion sera brève. Nous avons donc trouvé qu'un diamètre de 10 mm pour la broche 

montée sur 2 paliers FAG HS7 1900C.T.P4.UL satisfaisait à toutes les exigences du cahier des 

charges. De plus, nous avons trouvé que ces roulements devaient être espacés de 39.4 mm pour 

minimiser la flèche due a la broche au droit de l'outil mais qu'il était possible d'augmenter cette 

distance ou de la réduire si nécessaire sans grande pénalité au niveau de la rigidité. La rigidité 

totale exigée (Kout total) était de 5.18e5 N/m et notre étude a révélé une rigidité totale de 5.19e5 

N/m et une rigidité due à la broche au droit de l'outil de 2.455e6 N/m pour un espacement de 

39.4 mm entre roulements. Suivra l'étude dynamique prélimùiaire qui nous présentera d'abord le 

modèle utilisé pour le calcul des fiéquemes propres, infirmera ou confirmera les hypothèses de 

temps de réponse utilisées pour les modèles de force de coupe et finalement vérifiera si 

l'optimum statique correspond vraiment à un optimum dynamique. 



CHAPITRE 5 

ÉTUDE DYNAMIQUE PRELIMINAIRE 

5.1 Introduction 

L'ktude dynamique préhimire a pour but de verifier si L'optimum d&ermind dans L'Me 

statique correspond bien A un optimum dynamique, optimum que nous dons d6h.k dans ce 

chapître. En effet, il est inutile à ce stade4 de d&%r exactement quelles sont les valeurs des 

différentes fiéquences propres de la broche puisque nous n'avons pas encore fat d'étude 

technologique qui dénn9a Ia forme exacte de la broche dans ses moindres d6tails. Donc, cette 

étude ne servira que de préalable à l'étude dynamique fide en présentant les outils de calcul 

utilisés. La détermination exacte des modes wiratoires se fera seulement lors de I'Ctude 

dynamique M e .  Cette étude nous servira plus loin lors de 1'6tude de la stabiüté de coupe. 

D'autre part, nous dons faire la preuve que les hypoth4ses posées lors de i'étude des modèles de 

force de coupe sont appropriées : d'abord dans le calcul des forces moyennes pour dimensionner 

ia commande de puissance et ensuite dans le calcul de la forme exacte de L'échelon. 

5.2 Modèle utilise 

Nous dons utiliser le même modéle par Cléments que celui présenté dans [q pour calculer 

les fiéquences propres de la broche. Dans L'étude dynamique M e ,  nous présenterons aussi la 

méthode manuelle Rayleigh-Ritz pour calculer la première Wquence propre de la broche. EUe 

nous permettra de v6rifier les calculs faits avec le programm= d'éléments finis. 



Nous d o n s  donc présenter ici brièvement le modèle par élément finis utilisé et les hypothèses de 

départ relatives à celui-ci. 

5.2.1 Hypothèses de départ 

Reprenons quelques hypothèses de l'étude statique : 

Les mouvements axiaux de la broche sont entièrement découplés des mouvements radiaux. 

On ne  tiendra pas compte de la vitesse de rotation parce que celle-ci sera asservie donc 

constante. 

La broche sera modélisée par une poutre élancée reposant sur ses paliers modélisés par des 

appuis simples élastiques. L'ensemble est isostatique, il y a donc seulement deux appuis 

composés d'un seul palier chacun. 

On considère la structure comme infiniment rigide par rapport à la broche et la broche comme 

étant le seul élément souple de la structure avec l'outil. 

De plus, l'analyse dynamique ajoute quelques autres hypothèses : 

La broche peut comporter des diamètres relativement étagés, s .e n'est pas 

nécessairement constante tout le long de celle-ci, ceci afin de pouvoir analyser des broches de 

l'industrie. 

Le diamètre moyen est inférieur a la longueur totale mais du même ordre de grandeur. 

(10 D 2 L 2 D). 

L'effet gyroscopique ne sera pas tenu en compte (ref. démonstration vol 171, section 2.5.2.3) 

Le modèle tiendra compte de possibles masses ou inerties concentrées mais on suppose qu'il 

n'y a pas de disque de très grand diamètre sur la broche pour respecter l'hypothèse précédente 

(disque de diamètre > longueur totale de la broche). 

Les roulements sont montés préchargés, donc sans jeu. La précharge des roulements varie 

légèrement avec la vitesse de rotation. Mais puisque la précharge sera élastique (ngidite 

axiale plus faible qu'une précharge rigide) et que la broche est de petites dimensions, elle ne 

variera que très peu (ref 1211). De plus on peut voir en annexe B (reC Tablbluw B.2) que 



pour le diamètre de broche choisi, les roulements ne sont responsables que de 32.4 % de la 

rigidité due à la broche (Kout) au droit de l'outil et que la broche représente seulement 21.13 

% de la rigidité totale (Kout total). C'est donc dire que les roulements ne représentent 

qu'environ 7 % de la rigidité totale. De plus, un changement de précharge de 25 % (16 à 20 

N, ref Tableau D. 1, annexe D) fera varier la rigidité d'un roulement de seulement 8 % (75.6 

à 8 1.5 N/pxn), soit une variation de 0.5 % (7 % X 8 %) de la rigidité totale au droit de l'outil, 

ce qui est très négligeable. 

L'amortissement des structures de machines est très f ~ b l e  (coefficient d'amortissement = 2 à 

5 %) et peut être négligé. Nous conserverons cette hypothèse lors du calcul avec la méthode 

Rayleigh-ritz. 

5.2.2 Schéma représentant le mod6Ie utilise 

La Figure 5.1  est tirée de [7] et représente le modèle utilisé pour l'étude dynamique. Il ressemble 

un peu à celui utilisé lors de l'étude statique. 

nœuds O 1 2 3 4 5 6  . - -  - d i d t i u t i o n  

4ICments I 2 3 4 1 6  

degrés de libertt i chaque iwrud: Y et 8 
rigidités : &A ui nœuâ I diar la direction Y 
rigidités : Ls ru nœud 5 drns la directhm Y 
Illastes: M d  UI naPd 3 4111) la d i f e a b  Y 

Id au nœud 3 dint I i  direction 0 

Figure 5.1 Modèle dynamique d'une broche 



Dans l'analyse faite, on prendra en compte la présence éventuelle de masses et inerties 

concentrées et d'une broche comportant des sections de diamètres différents. Une masse 

concentrée pourrait être par exemple, les aimants composant le rotor d'une motobroche, une 

poulie utilisée pour la transmission de la puissance a la broche ou plus simplement, le poids d'une 

fiaise de grand diamètre. Les deux roulements sont représentés par deux ressorts comme dans 

l'étude statique. 

5.2.3 Etapes de calcul 

Nous avons reconstitué sur un tableur Excel le programme utilisé dans [7] pour le calcul des 

kéquences propres de la broche. Les étapes du calcul sont résumées ci-après. La détermination 

des fiéquences propres de la structure se ramène au problème WMU de la recherche des valeurs 

propres du système. Pour plus de détails (par exemple pour les calculs proprement dit des 

matrices de masse, rigidité, etc.), nous renvoyons le lecteur à 1231 a 171. Un exemple complet est 

donné en annexe E . Dans les sections qui suivent, nous n'dons que présenter les entrées et les 

sorties du programme pour différents cas ou les résumer dans des tableaux. 

1. 

. . 
11. 

. . . 
111. 

iv. 

Discrétisation du domaine composant la broche. On sépare la broche en plusieurs éléments 

(9 au maximum pour le programme utilisé) prenant soin de tenir compte de toutes inerties et 

masses concentrées ou de tous changements de diamètre. Si des entretoises sont utilisées 

entre les roulements, il faut en tenir compte aussi en utilisant le diamètre externe de 

l'entretoise plutôt que celui de la broche. Un nœud doit aussi correspondre a l'emplacement 

des roulements sur la broche. 

Calcul des matrices de masse et de rigidité des éléments discrétisés (coordonnées locales) 

intervenant dans le modèle. 

Assemblage des matrices de masse et de rigidité (coordonnées globales) 

Calcul des déformées statiques, dynamiques et des fiéquences propres (recherche des 

valeurs propres) de la broche par méthodes numériques. 



5.3 Definition de l'optimum dynamique 

Si le diamètre de la broche a été fixe, l'optimum dynamique correspond à l'espacement entre les 

roulements qui maximisent les fiéquences propres de la broche, en particulier Ia première. En 

maximisant la première fkéquence propre, cela revient à dire qu'on maximise le ratio 

rigiditéIrnasse du système. Maïs, cette optimisation ne doit pas se faire au détriment de la 

rigidité statique si elle n'est pas nécessaire. L'auteur de [7] afErme que : 

(( . . . si la première vitesse criaque de la broche est nettement plus élevée que 

sa vitesse de rotation contractuelle ( on admettra en général un fkcteur 

supérieur a 2 pour tenir compte de l'excitation de la fréquence propre à 

demi-vitesse, dont tous les auteurs parlent), le meilleur choix de distance 

entre paliers correspond à l'optimisation statique » 

Donc, on essaiera toujours de maximiser les fiéquemes propres de la broche. Mais si en utilisant 

une longueur entre roulements qui correspond à l'optimum statique, on obtient une première 

fréquence propre qui est de beaucoup supérieure à la plus haute fiéquence de travail et que cette 

longueur ne correspond pas à l'optimum dynamique, il sera préférable d'utiliser quand même la 

longueur optimale statique puisque l'optimisation dynamique n'est pas justifiée. En d'autres 

mots, il ne sert à rien de pénaliser l'optimum statique pour augmenter les fiéquences propres si 

eues sont déjà bien au delà de nos fréquences de travail maximum. il est à noter que d'autres 

facteurs peuvent aussi influencer le choix de la longueur de la broche tel que l'encombrement 

maximal (longueur maximie pour la broche par exemple). 

Dans notre cas, les vitesses sont élevées et l'optimum dynamique sera peut-être préférable à 

l'optimum statique, cela dépendra des fréquences propres du système par rapport à nos 

fiéquences d'excitations. Revenons aux conditions de coupe (t?équences de travail) du cahier des 

charges (CHAPITRE 2) pour une M s e  a deux et quatre lèvres. 



Tableau 5.1 Frqueacc d'excitation pour différents types d'opintion 

On voit que les fréquences d'excitation sont très élevées dans le cas d'une fraise à quatre lèvres 

en finition (ref Tableau 3.1 ) . 



5.4 Calcul de l'optimum dynamique 

Nous avons utilisé le programme sur Excel cité précédemment (annexe E) pour déterminer la 

première fréquence propre de la broche de 10 mm en faisant varier l'espacement entre les 

roulements. Par exempte, dans ce qui suit, nous allons montrer ce que nous obtenons en entrée et 

en sortie pour un espacement optimal statique de 39.4 mm. Pour le détail du calcul, référez-vous 

à l'annexe E. Nous résumons ensuite dans un graphique, les résultats obtenus pour plusiews 

valeurs de L. Notez que nous n'avons pas tenu compte de la bague intérieure (largeur et diamètre 

extérieur) des rouiements. 

Le modèle utilisé est : 

nœuds O 

Figure 5.2 Modèie dynamique pour I'iîude préiiminain avec D = 10 mm 



5.4.1 Entrées pour L = 39.4 mm 

Les deux tableaux suivants résument les données de l'annexe E que nous avons entrées dans le 

programme pour le calcul des fréquences propres d'une broche de 10 mm de diamètre avec un 

espacement entre les roulements de 39.4 mm. (ref section E. 1 . 1 ,  annexe E) 

Ut 1 m2 m 3  
nceud 0 - 1 1 - 2  2-3 

0e 
0i 

Où Elt = Élément 

Force appliquée sur l ' o d  (ëkde) I 79 N 

Tableau 5.2 Tableaux résumant les ent& du programme d'éléments finis 

5.4.2 Sorties pour L = 39.4 mm 

5.1.2.1 Résultats statiques 

Notez qu'on obtient presque la même flèche totale statique que lors du calcul manuel dans l'étude 

statique. On a 1 S 4 e 4  rn par éléments finis et 1.52e-4 m par calcul manuel, soit une différence 

de 1 %, ce qui est excellent. (ref Tableau E.2 et Figure E.2, annexe E) 

5.1.2.2 Résultats dynamiques 

On obtient une première fréquence propre a 5 1 3 5 -95 Hz- (ref Figure E.3, annexe E) 



5.4.3 Résultats pour plusieurs valeurs de L. 

Si on répète l'exercice précédent pour plusieurs autres valeurs de L, on obtient les résultats 

dynamiques du Tableau E.3 de l'annexe E que nous avons résume ici dans un graphique : 

Figure 5.3 1'" et 2' fr6quences propres en fonction de L pour D =IO mm 

5.5 Conclusion sur l'optimum dynamique 

On voit donc très bien que I ' O ~ ~ ~ ~ L I I X I  dynamique se situe autour de 50 mm. LI y a en fait une 

différence négligeable entre les Mquences calculées pour L = 40 mm (5140.6 Hz) de celies 

calculées pour L = 50 mm (5 173.1 Hz), soit 32.5 H i  Donc, le meilleur choix de distance entre 

paliers correspond à l'optimisation statique qui minhise les déflexions statiques sans affecter 

significativement les performances dynamiques. Pourquoi ce choix puisque l'optimum 

dynamique ne dégrade pas non plus significativement les performances statiques? N'oublions pas 

que nous tentons de réduire au maximum l'encombrement et c'est pourquoi nous choisissons la 

plus petite des deux valeurs de L, soit 40 mm (39.4 mm plus exactement). 



5.6 Utilisation d'entretoises 

Depuis le début de l'étude statique, on ne tient pas compte des possibles entretoises qu'on met 

normalement entre les roulements pour les précharger mais si on le faisait, les fréquences propres 

seraient un peu plus élevées car la broche serait plus rigide parce que l'entretoise augmente le 

diamètre entre les roulements. Nous avons choisi de faire l'étude de l'optimum statique et 

dynamique d'abord sans les entretoises puisque nous ne savons pas a ce stade-ci, comment la 

précharge se fera et donc s'il y aura entretoise ou pas. L'auteur de 161, F. Pruvot, n'en parle que 

très brièvement en disant que les entretoises, lorsqu'elles sont montées avec interférence 

diamétrale sur la broche, participent à la flexion de celle-ci comme si elles en fàisaient partie 

intégrante et augmentent ainsi la rigidité de I'ensernble. Malheureusement, il ne spécifie pas la 

valeur exacte de cet ajustement. Nous avons fait i'hypothèse qu'un ajustemeni avec serrage à 

partir de H7/p6 était &sant considérant les fàibles forces en jeu. Pruvot fait la conception 

statique et dynamique de ses broches en se basant sur le diamètre interne des roulements sans 

tenir compte des entretoises lors du processus de conception. Ce n'est que lors du calcul final des 

modes vibratoires qu'il Ies inclut dans le calcul sans vérifier l'effet sur I'optirnum. Quel effet 

aura une telle augmentation du diamètre sur la longueur optimum statique et dynamique entre les 

paliers ? Vérifions en insérant une entretoise de 12.5 mm entre les paliers (diamètre recommandé 

par le fabricant de roulement), soit l'élément #3 avec ce diamètre. Les éléments #1 et #2 

demeurent inchangés. 

nœuds 0 

Figure 5.4 Modèle dynamique de Ir broche avec entretoise. 



5.6.1 Entrées si D = 12.5 mm pour le 3e dément (avec entretoise) 

R t I  M 2  ER3 
noeud 0 - 1 1 - 2  2-3 

ai t o i  O I O I 
Tableau 5.3 Tableau résumant les entrées d'une broche avec entretoise (seulement pour 

l'élément #3) pour L = variable 

La rigidité des roulements reste la même (3.3e7 N/m. Nous avons estimé rapidement la flèche 

statique pour plusieurs espacements entre paliers avec une force appliquée sur l'outil de 79 N 

(ref Tabieau E.4 annexe E) : 

5.6.2 Sorties avec et sans entretoise 

5.6.2.1 Résultats statiques 
1 

DBflexions statiques au droit de l'outil 

20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 

Longueur entre roulemcrnts (mm) 

Figure 5.5 DCflexions statiques avec et sans entretoise pour I'CICment #3 



On voit donc trés bien que l'optimum statique s'est déplacé de 40 mm au environ de  55 mm (ref 

Tableau E.4,annexe E). Notons la différence de déflexion entre les deux distances (40 et 55 

mm) pour D = 12.5: 1.464e-4 - 1.454e-4 = 0.000001 m soit seulement 1 pn, ce qui est 

négligeable. L'emeur n'aurait pas été énorme si nous n'avions pas considéré la présence de 

l'entretoise mais il est quand même mieux d'en faire la vérification dans le calcul de l'optimum 

statique. Donc, 55 mm est l'optimum statique i atteindre s'il y a une entretoise de 12.5 mm 

de diamètre entre les roulements. Nous avons aussi vérifié avec le programme calculant la 

longueur optimale si D = 12.5 mm et ce pour toute la broche (i'élément #2 change aussi pour un 

diamètre de 12.5 mm) et le résultat est le même (optimum statique = 55 mm). En réalité, il est 

fort probable que cette section de  la broche (élément #2) soit uo épiukment pour appuyer le 

roulement. 

On assume que les conclusions précédentes sont encore valides à savoir que l'optimum statique 

est la meilleure solution car il minimise l'encombrement sans pénaliser de façon notable les 

performances dynamiques. Mais, vérifions quand même : 

56.2.2 Résultats dpamiques 

Si seulement le 3' élément a un diamètre de 12.5 mm, on a (ref Tableau E. 5 annexe E): 

Figure 5.6 I ' ~  et 2' f*uenccs proprcr pour D = 12.5 mm pour le (ICment 
seulement 



L'optimum est ici de 35 mm entre les roulements. Les conclusions précédentes sans entretoises 

(optimum = 50 mm) sont donc faussées. 

5.6.3 Avec épaulement 

Bien entendu, s'il y a une entretoise de 12.5 mm de diamètre entre les roulements, il y aura 

sûrement aussi un épaulement de 12.5 mm nu le reste de la broche, donc sur I'élément #2 comme 

énoncé précédemment. On aura donc une broche ayant un diamètre de 12.5 mm sur toute sa 

longueur. En faisant cela, on tient aussi compte de la largeur de la bague intérieure du roulement 

qui a aussi un diamètre d'environ 12.5 mm et qui participe à la flexion. C'est donc ce dernier cas 

qui représente le mieux la réalité. 

nœuds 0 1 2 3 

Figure 5.7 Broche avec un diamètre de 12.5 mm sur toute la longueur 



Donc si toute la broche a un diamètre de 12.5 nun, on a : 

lère et 26 querices propres em fonction de I'espament das 
roulements si toute la kadre a un diamètre 6gaîe a 12.5 mm 

15 25 35 45 55 65 
Espaament entre roulements (mm) 

Figure 5.8 lm et 2' frCquenca propres si 1. broche r un diam&tre de 12.5 mm sur toute la 
longueur 

On voit que l'optimum dynamique est dans le premier cas (élément #2 seulement à D = 12.5 mm) 

à 35 mm d'espacement et dans le deuxième @ 4 2 . 5  mm sur toute la broche) , il est à 40 mm. 

Bien entendu, c'est le deuxième cas qui représente mieux la réalité. 

Nous avons bien fait de vérifier dynamiquement. Alors que l'optimum statique se déplace de 40 

à 55  mm lorsqu'on grossit le diamètre de  la broche de 10 à 12.5 mm pour l'élément #3 

seulement, l'optimum dynamique lui se déplace de 50 à 35 mm. Et si l'élément #2 grossit à son 

tour à 12.5 mm de diamètre, on a alors un optimum dynamique qui se déplace a 40 mm 

d'espacement tandis que l'optimum statique reste sensiblement à 55 mm. Puisqu'on cherche a 

choisir l'optimum qui minimise l'encombrement, et que l'optimum dynamique ne pénalise pas de 

façon appréciable les pefiorrnances statiques (1 jm de différence entre 55 et 40 mm pour une 

broche avec l'élément #3 seulement à 12.5 mm de diamètre), on choisira, si on a une entretoise 

qui fait que la broche a 12.5 mm sur toute sa longueur, l'optimum dynamique avec un 



espacement entre les roulements de 40 mm. Ceci va dans le même sens des conclusions de 

l'étude statique Mes avec une broche de 10 mm. L'optimum est le même : I'espicement entre 

les paliers sera de 40 mm. 

5.7 Démonstration du calcul des temps de reponse 

Lors de l'étude de forces, nous avions posé comme hypothése que le calcul de la force moyenne 

était sufEsant pour le dimensiomement de la commande de puissance tandis qu'une étude plus 

détaiiiée de la répartition de l'échelon de force de coupe sur un tour était nécessaire dans le cas 

du dimensiomement de la broche (rigidité statique minimale), ceci pour une question de temps 

de réponse. Maintenant qu'on c o n d t  approximativement les Eéquences propres de la broche' 

est-ce qu'une telle approximation est justifiée? Quels sont en effi les temps de réponse en 

vitesse et en déflexion radiale de la broche ? Les paragraphes suivants devraient répondre a ces 

questions. 

5.7.1 Réponse en ntessc de l'arbre 

On considère la broche comme étant tout simplement un cylindre infiniment rigide en rotation de 

diamètre D et de longueur L sans outil ayant une inertie J en rotation reposant sur deux paliers 

qui s'opposent à la rotation en créant un coupie résistif (amortissement Msqueux) qui est 

proportionnel à la vitesse angulaire o par un facteur c wg-m2/s ou N-ms]. La figure qui suit 

illustre le modèle utilisé : 

Figure 5.9 Modèle de la broche en rotation 



L'équation différentielle qui régit le mouvement est : 

Donc, si on lui applique un couple supplémentaire AT a celui qui a été nécessaire a la mise en 

rotation de la broche, elle subira une certaine accélération angulaire qui crkra une variation de sa 

vitesse angulaire Ao. 

On peut représenter la broche par le diagramme simple suivant: 

Figure 5.10 Diagramme représentant Ia broche dans Ie domaine de Laplace 

E n  entrée, on a une variation de couple (AT) sur la broche (G(s)) qui occasionne une variation de 

vitesse (Ao) en sortie sur celieci. Après transformation de l'équation différentielle du domaine 

du temps au dornaine de Laplace avec la transformée de Laplace, on trouve la fonction de 

transfert suivante du première ordre qui régit le système : 



où : 

p = densité du matériel en Kg/m3 

a = vitesse de rotation en rads 

et = J/c représente la constante de temps du système 

Valeurs numériques : 

Ce qui est le plus difücile à évaluer est le facteur c (fiotternent visqueux) du roulement. FAG ne 

donne aucune indication pour évaluer le couple résistif du roulement. De plus, nous n'avions pas 

au moment de ce calcui, détermine exactement le type de graisse utilisé OU la température de 

fonctionnement qui dépend ninout du type d'entraînement utilisé. Pour évaluer le facteur c, nous 

nous sommes basés sur les indications données dans le catalogue du fiibricant de roulement SKF 

[24] pour des roulements équivalents. Vous trouverez en annexe F, les détails du calcul qui 

évalue le facteur c. Nous avons évalué le cas où c serait le plus élevé (avec une température de 

fonctionnement minimal de 20" C) pour une graisse de type ARCANOL L74V (ou l'équivalent, 

par exemple ISOFLEX NBU 15) conçue pour les roulements à haute vitesse, ce qui donne une 

constante de temps plus petite @ est mieux de faire comme cela plutôt que d'essayer de faire des 

approximations hasardeuses sur la température de fonctionnement). Plus la constante de temps 

est grande par rappori à la période d'excitation, plus notre modèle de calcul pour la puissance (en 

prenant la moyenne par révolution) est exacte. Par contre plus elle est petite, plus il est inexacte. 

Nous évaluons donc le pire des cas, c'est-à-dire une température minunale de fonctionnement de 

20 degrés. 

On a donc trouvé en annexe: c = 5.14 e -6 N-m-s 

D = 10 mm (pour le système le plus rapide) 

L=40+ 15=55rnm 

p = 7800 Kg/m3 



soit : 

la constante de temps (Z) est donc égale à : 

En ébauche, Ia fréquence d'excitation est de 1061 Hz (ref Tableau 5.1) pour une f i s e  a deux 

dents (pire cas, plus basse fréquence) et les impacts de force durent 0.00025 seconde (période 328 

fois plus petit que la constante de temps) si la profondeur radiale de coupe est de 0.5 mm. Si la 

fraise est en pleine immersion (période complète), les impacts de force durent 0.0009 S. C'est 

donc dire que la constante de temps est trop élevée pour que la broche ait le temps de ralentir de 

façon significative. Le modèle utilisé pour le dimeasionnement de la commande de puissance est 

donc justifié. 

5.7.2 Réponse en flexion de l'arbre 

Nous avons calculé précédemment, la première fiéquence propre d'un arbre ayant 10 et 12.5 mm 

de diamètre. Nous avons trouvé la première fréquence autour de 5000 Hz. On voit que pour les 

conditions du cahier des charges (une hise à deux dents), nous sommes bien infëriwrs même a 

la moitié de cette fiéqueme en ébauche et en finition (ref Tableau 5.1). Le modèle utilisé et le 

dimensionnement de la broche (rigidité minimale) sur des critères statiques avec rigidité 

équivalente en bout de broche sont donc justifiés. Ii faudra par contre être plus prudent avec 

l'utilisation d'une fiaise a quatre dents, cas qui n'est cependant pas inclus dans notre cahier des 

charges. 



5.8 Conclusion de l'étude dynamique preliminaire 

L'étude dynamique a apporté des Uiformations supplémentaires nous permettant de faire un 

dimensionnement plus judicieux de la broche. Entre autre, nous avons trouvé que l'espacement 

optimal entre les roulements pour une broche de 10 mm de diamètre, avec ou sans entretoise, 

était de 40 rnm. De plus, nous avons vu que les hypothéses posées dans l'étude des forces étaient 

justifiées. Dans l'étude technologique qui suit, nous allons faire le design proprement dit de la 

broche, maintenant que nous co~aissons  les contraintes dimensionneiles principales. En fait, 

cette section sera plutôt un résumé de la conception de la broche. 



CHAPITRE 6 

ÉTUDE TECHNOLOGIQUE 

6.1 Introduction 

Maintenant que nous avons choisi le type de paliers et fait le dimensionnement de base 

(diamètre de la broche, espacement entre paliers, porte-à-faux de l'outil) qui permettent de 

rencontrer les précisions exigées du cahier des charges, il est maintenant temps de poser les 

choix technologiques finaux du système. Par exemple, comment l'outil sera fixé sur la broche, 

comment la broche sera nxée sur la machine' quels types de matériaux seront utilisés, quelles 

seront les tolérances d'usinage, quelie sera la commande de puissance, comment la précharge 

sera-t-eiie appliquée, etc. Puisque au moment d'écrire ces Lignes, la broche a déjà été conçue 

entièrement, cette section sera donc plutôt un résumé des principaux choix posés et des 

cheminements qui ont mené vers eux. 

6.2 Outil 

Plusieurs articles publiés sur l'usinage haute vitesse font état des types d'outils et de 

recouvrements disponibles pour usiner tel type de matériel dans telles conditions. On se rend 

rapidement compte qu'il existe presque autant de recouvrements et de grades de matériel 

d'outil qu'il y a de conditions de coupe (matériel à couper, type d'opération, vitesse, avance, 

etc.). De plus, chaque fabricant d'outils possède ses propres recettes (composition, épaisseur, 

nombre de couche). La plupart des articles sur l'usinage haute vitesse, par exemple [25], [26], 

[43] et 1441 font des résumés des principaux types de recouvrements et grades d'outil. 



L'information est souvent éparpiliée. Nous avons fait un résumé en annexe K pour éclaircir le 

sujet et nous permettre de fjiire un choix éclairé. Nous essayons d'y faire ressortir les 

principales familles de matériaux (HSS, carbure, céramiques, diamants) ainsi que les différents 

types de recouvrements utilisés. Pour une explication plus détaillée sur le choix de la nuance 

de l'outil ainsi que du type de recouvrement, nous renvoyons le lecteur à cette annexe. 

Nous avons donc choisi le recouvrement KC610 (TiN) avec l'outil entièrement en carbure de 

tungstène pour réaliser les essais préliminaires. Le recouvrement de type T B  est de loin le 

plus utilisé mais n'est pas Ie plus robuste. C'est pour son prix que nous l'avons choisi pour 

réaliser les tests préliminaires avec la broche. Nous avons choisi un recouvrement de type 

TiALN multi-couches pour la réalisation des essais Gnua. Il permet l'usinage d a  matériaux 

énumérés dans le cahier des charges avec les conditions d'usinage que nous avons choisies. 

6.3 Porte-outil 

Tel qu'énoncé dans le cahier des charges, le changement d'outil se fera de façon manuelie. 

Nous avons donc deux choix : soit que nous adoptions un porte-outil dans lequel on insère 

l'outil et qu'on fixe ensuite sur la broche, soit qu'on insère directement I'outil dans la broche. 

Le premier choix comporte comme avantage de pouvoir changer d70uttI rapidement et 

d'éventuellement pouvoir intégrer un changeur automatique d'outil. Par contre, il ajoute une 

certaine longueur au porte-à-faux de la broche, ce qui pénalise fortement la rigidité. Aussi, on 

ajoute aussi un lien mécanique de plus, ce qui diminue la précision géométrique et la rigidité. 

Nous avons considéré plusieurs types de porte-outil dont le porte-outil de type HSK. Le 

principal problème est la taille du porte-outil qui s'adapte très mal à une broche de si petit 

diamètre. Ii aurait donc fallu faire le design de notre propre porte-outil. Nous avons donc 

choisi de placer directement l'outil dans la broche principalement pour des questions de 

réduction d'encombrement, de rigidité et de simplicité comme sur la figure suivante. 



, Broche ,Col let ER-S 

Figure 6.1 Porteoutil ER4 MS avec collet ER4 de REGO-FM 

Nous avons donc choisi un systéme simple composé d'un collet et d'un écrou (« Spindle nut 

and collet ERMS ») permettant des vitesses de 120 000 RPM de la compagnie REGO-FIX 

Les spécifications du coliet et de l'écrou sont énumérées en annexe K. 

6.4 Commande de puissance 

6.4.1 Type de moteur utilise 

La façon dont sera foumie la puissance à la broche e n  le point le plus délicat de toute l'étude 

technologique. Nous avons étudié dans le chapitre traitant des forces de coupe (CHAPITRE 

3), les conditions d'opérations du cahier des charges et caldé la puissance et le couple 

d'usinage moyen requis en fonction de la vitesse de rotation. On remarque d'abord (ref 

Tableau 3.1) que le couple d'usinage est faible (max 20 N-mm en ébauche et 30 Nmrn pour les 

conditions de design de la commande de puissance) mais que les vitesses de rotation sont très 

élevées pour une puissance maornale de 166.6 W a 53 052 RPM. N'oublions pas que les 

forces de balourd sont propodonnelles au carré de la vitesse de rotation. C'est pour cette 

raison que nous avons choisi une transmission directe de puissance sans accouplement. En 

effet, il est difficile de réaliser un accouplement parfait ne transmettant aucune flexion ou 

balourd a la broche à ces vitesses de rotation. 



Nous n'avions donc pas tellement de choix possibles : 

a) Motobroche (moteur intégré à la broche, la broche constituant le rotor a le corps de broche 

constituant le stator). La partie active du moteur est normalement placée entre les 

roulements. (voir Figure 6.2) 

b) Moteur pneumatique (voir Figure 6.3) ref [28] ou hydraulique intégré à la broche (voir 

Figure 6.4, ref [ 291 brevet US#3 302 92). Notez que la qualité de la copie que nous avons 

obtenue pour numérisation n'est pas excellente. On y voit une turbine de type Francis à 

l'arrière de la broche (on voit le roulement arrière seulement) avec l'arrivée et la sortie 

d'huiie. 

Figure 6.2 Motobroche (ref. IBAG) 

Figure 6.3 Broche avec turbine pneumatique 



Figure 6.4 Turbine hydraulique Francis pour entraînement de broche 

Le montage utilisant une motobroche permet l'obtention de hautes vitesses de rotation avec des 

couples qui dépendent de la grosseur du moteur et du type d'aimants utilisés. De plus, il est 

très facile d'en faire l'asservissement en vitesse ou de choisir un moteur dont la vitesse varie 

faiblement avec une variation de couple sur I'arbre du moteur, ce qui permet un 

fonctionnement en boucle ouvene. Les motobroches comportent cependant plusieurs 

désavantages. La présence du moteur entre les paliers, comme pour le cas des paliers 

magnétiques, nous empêche souvent de conférer à la broche une dimension optimale. Par 

contre, on a vu que dans notre cas, augmenter la distance entre les roulements au-delà de 

l'optimum statique ou dynamique n'était pas idéal au point de vue de l'encombrement mais ne 

dégradait pas de façon importante les pe~ormances. Un autre désavantage est que la masse 

ajoutée sur la broche conduit à une baisse de ses fréquences propres. De plus la masse qu'on 

ajoute sur la broche (en général des aimants), débalance de façon appréciable l'ensemble qui 

peut ensuite être beaucoup plus dificile à équilibrer dynamiquement. De plus, la broche est le 

siège de vibrations de Rature électromagnétique qui s'ajoutent aux vibrations d'origine 

mécanique. Mais le principal désavantage est sans conteste la très grande production de 

chaleur qui s'ajoute à ceUe des roulements a qu'il faut prendre soin de retirer avec un système 

quelconque (passage d'air ou d'eau) comme le fait la compagnie IBAG (Figure 6.2) pour éviter 

une trop grande réduction de la vitesse manmale permise. C'est pourquoi nous n'avons pas 



retenu cette solution du fait de sa complexité (demande un bobinage spécial) de  réalisation, de 

son coût et de son encombrement. 

Nous avons choisi de réaliser un moteur pneumatique intégré à la broche. Cette solution nous 

semblait plus simple qu'un moteur hydraulique. Ce type d'entraînement nécessite un groupe 

hydraulique. Nous aurions cependant pu utiliser la pompe de fluide de coupe présente sur 

toutes les machines-outils. Cependant, l'air comprimé est disponible dans presque tous les 

ateliers utilisant des machines-outils a les puissances requises étaient largement à I'intérieur de 

ce que peut fou- un simple outil pneumatique couramment utilisé en atelier. Cette solution 

nous a semblé aussi beaucoup plus simple de réalisation qu'un moteur électrique. De plus, on 

élimine les problèmes de refioidissemmt des roulements, d'apport d'air à l'outil et de pression 

positive à l'intérieur du corps de broche. Par rapport à un moteur électrique, le ratio 

puissancdpoids est plus élevé. Cela est important pour nous car nous cherchons à réduire 

l'encombrement. Un autre avantage est que ce moteur peut être complètement bloqué durant 

son fonctionnement. Ii ne chauffera pas a ne s'endommagera pas. De plus, il demande moins 

d'entretien (cela dépend par contre du type choisi) qu'un moteur électrique ou hydradique. 

Par contre, le moteur pneumatique a ses caractéristiques propres dépendamment du type utilisé 

et demande un apport d'air qui peut être important. Son rendement (incluant le rendement du 

moteur du compresseur et les pertes dans les tuyaux) est faible, autour de 15 à 20 % selon la 

littérature [30]. il faut donc faire un choix judicieux de sa morphologie car il peut ne pas 

convenir à toutes les applications. ïi est à noter aussi que ce type de moteur est très bruyant et 

qu'il faut en général le munir d'un silencieux. 

6.4.2 Type de moteur pneumatique 

Pour faire le choix du type de moteur pneumatique, nous nous sommes basés sur le classement 

du PNEUMATIC HANDBOOK [3 11 qui résume les caractéristiques propres à chaque moteur 

pneumatique. Le tableau suivant est tiré de ce iivre : 
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Tableau 6.1 Classement des types de moteur pneumatique 

On voit qu'un seul des moteurs pneumatiques satisfait à notre application : la turbine 

dynamique. En fait, c'est une turbine sans contact (donc sans génération de chaieu par 

frottement) qui peut être de différentes formes- L'air arrive sur celle-ci soit purement 

axialement, radialement ou d'une façon combinée (axiale et radiale). L'application la plus 

connue est sans conteste la dentisterie. Les brevets américains #5575648, #3947965, 

A5807108 et #4744752 (ref [32] a [35]) que nous avons commandés traitent de ce type de 

turbine (jet purement radiale). Les vitesses wuramment atteintes sont de l'ordre de 300 000 a 

500 000 RPM. 

Figure 6.5 Brevet US # SllO7lûû Turbine l air pour outil de dentisterie 
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10 1 Chambre de la turbine 1 

-- - 

Axe de rotation 
Turbine ou rotor 

Roulement à büies 
Roulement à bues 

- - -  

6 
7 
8 
9 

Pâles de la turbine 
Conduite d'amivé de l'air 

Buse (nozzle) 
Conduite de retour de l'air 

Tableau 6.2 Nomendaturc du brevet US #SI37108 

1 1  Conduite de connexion 

On les retrouve aussi dans l'utilisation d'outils manuels à air (brevet US#53 14299,ref [36]) et 

bien sûr dans les broches de machines-outils (brevet US#4566849 1373, #5020968 [38], 

#5820339 [39]). 

12 
13 
14 

Figure 6.6 Brevet US ##O20968 Système de contrôle de la vitesse d'une broche 
pneumatique de machine-outil, 

Ouverture de la chambre vers la conduite de connexion 
Arbre 

Ouverture de la conduite de cornexion vers la conduite de sortie 
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Tableau 6.3 Nornencliturc du brevet US # 5020968 

Corps de broche 
Broche 
Pièce 
Outil 

Turbine a air 
Conduite d'arrivé de l'air 

Conduite pneumatique 
Tuyau 

28 
30 
32 
34 
209 

La figure précédente illustre le brevet US#5020968 ref 1381 qui traite de l'asservissement 

électrique de la vitesse d'une broche de machine-outil entrainée par une turbine pneumatique. 

Cela prouve bien qu'en plus de pouvoir foumir la puissance nécessaire à l'outil de façon 

pneumatique avec une turbine, on peut en contrôler aussi la vitesse. D'autres auteurs [28] et 

brevet #53 14299 [36] viennent nous codïmer la même chose en présentant des systèmes 

d'asservissement mécaniques de la vitesse. On reviendra sur ce point un peu plus loin. 

Valve 
Système de contrôle 

Comparateur 
Gouverneur 

Détecteur. sonde 

6.4.3 Problématique de ia conception du moteur 

6.1.3.1 Problématique - Méthodologie 

Les principales données de départ de la conception de la turbine sont : les conditions de coupe 

défies dans le cahier des charges (définissent couple et puissance en fonction de la vitesse de 

rotation), les pressions statiques d'alimentation indushielle en air comprimé (entre 80 et 110 

psi habituellement) et la forme de la broche (espacement entre roulements et diamètre de 

l'arbre). De plus, nous savons qu'il faudra inclure un système d'asservissement et de mesure 

de la vitesse. 

Par contre on ne connaît pas le débit d'air disponible car il dépend de la taiile du compresseur 

(variable d'un atelier à l'autre), des conduites d'alimentation et de la forme de la turbine elle- 



même. De plus, pour connaître la puissance que fournit une turbine pour une pression 

d'alimentation donnée, il fâut en connaître la forme exacte et éventuellement en faire l'essai. 

Les approximations dans le domaine du compressible sont très difficiles à faire et d'autant plus 

dificiles que la forme est complexe. Essayer seulement d'estimer la vitesse du jet sortant 

d'une conduite de fàçun théorique seulement en connaissant la pression statique dans le tuyau 

s'avère très difncile. Des approximations sont possibles car certains auteurs nous fournissent 

des tables nous donnant le débit d'air à la sortie d'une soufflette en fonction de la pression 

statique mesurée au bout du tuyau et du diamètre de l'orifice de sortie [30] . Le problème est 

qu'il faut les vérifier expérimentalement ; eues ne nous apportent donc pas grand chose. Ceci 

nous donnerait la puissance maximaie disponiile de l'écoulement mais pas c d e  que fournit la 

turbine (si on n'a aucune idée de son rendement). En fait, connaître cette puissance d m a l e  

de l'écoulement au stade de conception nous serait utile seulement dans le cas ou nous senoas 

intéressés à condt re  tous les rendements de toutes les turbines une fois testées. Ceci n'est pas 

le cas, on s'intéresse seulement au rendement de la turbine qu'on choisira éventuellement 

lorsqu'elle sera placée sur son montage final. 

C'est pourquoi nous avons choisi de procéder par essais et erreurs pour le choix de la forme de 

la turbine. Ces tests n'ont donc pas de valeurs scientifiques, les formes des turbines essayées 

ayant été déduites intuitivement de formes existantes. De toute Façon, ce qui compte, c'est 

d'obtenir finalement une turbine qui nous fournisse la puissance et le coupie requis aux 

vitesses spécifiées avec une pression d'alimentation raisonnable nous taissant une certaine 

marge de manœuvre. Nous ne voulons pas fare un étude poussée sur les turbines 

pneumatiques, nous n'avons donc pas étudié toutes les possibilités. D'ailleurs, seulement 

l'analyse d'un type de turbine est un travail de maîtrise en soi. Nous avons essayé plusieurs 

formes de turbines de dimensions comparables (elies ont toutes les mêmes dimensions 

cyhdnques externes : diamètre et hauteur) et nous les avons évaluées de façon comparative. 

En testant des turbines de dimensions externes identiques dans les mêmes conditions, nous 

pouvons alors trouver celle qui a un meilleur rendement même si nous ne connaissons pas la 

valeur de ce rendement mais seulement la puissance fournie par la turbine. Les résultats de ces 

tests et la façon dont la mesure a été faite sont expliqués un peu plus loin. Par contre, nous ne 

fournissons pas les plans détaillés des turbines donnant leur dimensions exactes. Ils n'ont pas 



été réalisés car presque toutes les turbines ont été réalisées en ABS 400 par prototypage rapide 

sur la machine STRATASYS du département. Une fois le type de turbine choisie, nous en 

avons réalisé un prototype en aluminium pour minimiser les vibrations et nous l'avons 

caractérisé (couple et vitesse). 

Dans ce qui suit, nous alions expliquer les critères qui ont influencé notre choix de turbine, les 

principes physiques sur lesquels nous nous sommes basés pour orienter nos tests (diamètre du 

jet d'air), le montage utilisé et la façon dont les tests ont été menés. Les résultats obtenus sont 

aussi expliqués un peu plus loin. 

6.4.4 Critéres de conception 

6.4.4.1 Facilité de fabrication 

Ce critère est le plus important. La turbine devra pouvoir être fabriquée facilement et de façon 

à limiter le plus possible les balourds dus au procédé de fabrication (asymétrie créée à cause de 

la précision du procédé utilisé). 

6.4.3.2 Position sur la broche 

La turbine sera placée de préférence entre les roulements. Sa largeur devra être environ 5 fois 

plus petite que la distance entre paliers, donc environ 8 mm. Nous avons estimé cette distance 

à partir de dessin de turbines d a n t e s  en considérant le fait qu'il y aura une arrivée et une 

sortie d'air entre les roulements. Pour ce qui est du diamètre, il devra être inférieur ou égal à 

26 mm, soit le diamètre extérieur des roulements additionné de 2 mm de chaque wté (22 + 4 

mm = 26 mm ). 26 mm est le diamètre minimal requis pour placer le roulement arrière dans 

une bague de précharge (épaisseur de la paroi de 2 mm) pour précharge élastique. Nous 

reviendrons sur ce point dans la section précharge des roulements. La position centrale de  la 

turbine permet un évacuation de chaleur plus uniforme des deux roulements et évite de placer 

une masse en porte-à-fawr qui diminuerait les fréquences propres de la broche. Eiie limite 

aussi l'encombrement (arrivée d'air) à l'extérieur des roulements. 



6.4.4.3 Puissance / couple fourni / vitesse limite 

Bien entendu, la turbine choisie devra fournir la puissance définie par les conditions de design 

qui sont déjà assujetties à un facteur qui pemet une certaine marge de manœuvre. La vitesse 

maximale désirée est de 90 000 RPM, soit la vitesse maximale pennise par les roulements 

lubrifiés à la graisse. 

6.4.4.4 Silencieux 

Les moteurs pneumatiques sont en général très bruyants. Nous avons donc préféré les turbines 

qui produisaient moins de bruit et qui osa ient  la possibilité de les munir d'un silencieux 

éventuellement. 

6.4.4.5 Encombrement /poids 

Les turbines limitant l'encombrement, surtout au niveau de l'arrivée d'air et qui ont un poids 

minimal correspondent à de meilleures solutions. 

6.4.4.6 Diamètre du jet d'air 

Certains principes physiques de base ont orienté notre conception. Us nous ont permis de 

iimiter le nombre de tests à effectuer ou de mieux cibler les tests a réaliser. Le principal 

principe de base est la section de l'orifice de sortie, celui qui distribue l'ai. à la turbine. Dans 

le cas où la turbine aurait plusieurs jets (pour répartir les forces qui agissent sur la turbine) ou 

que le jet n'est pas cuculaire, on parle alors plutôt de section équivalente de sortie. Elle 

correspond à l'addition des sections de tous les jets de sortie. On utiiise aussi le diamètre 

équivalent de sortie. Il correspond à un jet circulaire dont la section est égale à la section 

équivalente de sortie. En utilisant le diamètre équivalent de sortie, il est plus facile d'avoir une 

idée rapide de la dimension du jet. Ce paramètre est aussi important (sinon plus) que la forme 

de la turbine elle-même. En fait, dans certains cas, nous avons remarqué que le simple fait de 

changer le diamètre équivalent de sortie de 6 à 5 mm, doublait les performances de la turbine. 

II est facile d'analyser théoriquement ce phénomène. Ce fait s'explique facilement par le 

schéma suivant : 



Figure 6.7 Représentation simple du rbeiu pneumatique 

Dans le but de simplifier le traitement, on supposera que la vitesse du jet à la sortie est 

uniforme. Ici, nous avons choisi, pour simplifier le traitement, de fàire la démonstration 

théorique en supposant que le fluide est incompressible. Bien entendu, nous savons que dans 

le cas d'un écoulement compressibk (ce qui est notre cas), il y a une pression appelée 

« pression critique » dans le résenroir (écoulement critique) pour laquelle le débit sera maximal 

à la sortie (2). Le dépassement de la pression critique dans le réservoir n'aurait aucun effet sur 

le débit qui aurait atteint sa valeur maximale. Nous avons pris soin de vérifier avec un tube de 

Pitot que nous n'étions pas dans ces conditions pour la plage de pressions uîilisées et que nous 

observions toujours une augmentation de Ia vitesse à la sortie avec l'augmentation de la 

pression dans le résenroir. La pression dans le réservoir est stable. Le réservoir représente en 

fait un régulateur de pression. ïI faut cependant noter que le régulateur présente une perie de 

charge dïïectement à la sortie de celui-ci entre la lecture de pression proprement dite a le 

branchement du tuyau. Le tuyau entre le résewoir et l'orifice représente les pertes de charge 

présentes à la suite du régulateur de pression inhérente à tout système pneumatique (tuyau, 

raccordement, changement de section, etc.). L'orifice représente tout simplement un 

changement de section dont la perte de charge Pd, p/m2] peut être approximée par : 

où : 

KL = facteur de perte de charge à l'orifice qui dépend du changement de section [40] 

Dans notre cas KL = 1 car le jet se décharge à l'air libre. 



p = densité du fiuide wg/m3] 

V2 = vitesse à 1'0rSce (au point #2) [ds] 

la perte de pression w/m2] dans le tuyau est : 

VI = vitesse dans le tuyau [m/s] (cette vitesse est considérée mastante) 

Dl = diamètre du tuyau [ml 

f = facteur de perte de charge qui dépend du type de tuyau 

De plus, la loi de la conse~ation de la masse nous donne, pour un fluide incompressible : 

On peut en tirer la vitesse a la sortie de l'orifice, en appliquant la loi de Bernouüü entre les 

points O et 2 : 

ori 

Po = pression statique au point O Pa] 

P2 = pression statique au point 2 Pa] 

Notez que la puissance, si la vitesse est considérk comme constante sur tout le profil du jet est 

[en WJ: 



où S correspond a la section équivalente du jet [m2] 

Elle est obtenue en multipliant la pression dynamique par la &on (S) et par la vitesse (V) du 

jet. C'est la même formule qu'utilise les concepteurs d'éoliennes. 

applications numériques : 

Si on donne des valeurs aux paramètres présentés et qu'on fait seulement varier le paramètre 

DZ , on obtient (attention, on ne s'intéresse qu'à l'dure de la courbe et non ê la magnitude du 

résultat): 

PO = 40 psi = 275.65 KPa 

P 2 = 0  psi= 101.3 KPa 

p = 1.23 Kg/m3 

f = 0.0 1 5 (tuyau lisse) 

L = l m  

DI = 0.00635 m 

Nous appellerons ces données : "données initides". 

Sur le graphique suivant (ref Tableau L.1, annexe L), on montre l'influence d'une 

augmentation du pression dans Le réservoir et l'augmentation du facteur de perte de charge en 

amont de l'orifice par rapport à ces données initiales. 



Puissance disponibk en fondon du 1 
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Figure 6.8 Puissance disponible en fonction du diam&tre du jet  de sortie 

On peut clairement voir la présence d'un optimum pour le diamètre de I'orifice de sortie. Pour 

les données initiales choisies, il est d'environ 5.5 mm. De plus l'optimum n'est pas affecté par 

la pression d'alirneatation du réservoir. Par exemple, si on augmente la pression en amont 

durant la coupe (« pression Po augmente ») à cause de l'effort requis, la valeur du diamètre 

optimum de sortie de change pas. Ceci pourrait légèrement être dinérent pour un fluide 

compressible mais nos tests nous ont c o b é  que la pression en amont ne changeait pas de 

façon sigdicative la valeur du diamètre optimum. De plus, on voit qu'une augmentation des 

pertes de charges (« pertes de charges augmentent ») en amont de l'orifice abaisse la valeur du 

diamètre optimum et pénaiise la puissance disponible (cela est bien logique !). 

L'augmentation des pertes de charges pourrait être, par exemple, une variation dans 

l'installation utilisée (la longueur des tuyaux pourrait vaxier d'un atelier à I'auue). En 

s'éloignant du diamètre optimum, on pénalise fortement les performances possibles de la 

turbine. Une attention particulière a donc été apportée à l'étude de ce paramètre. Durant les 

tests, nous avons utilisé le même diamètre d'orifice pour toutes les turbines et une fois la 

turbine choisie, nous avons cherché cet optimum. 



6.4.5 Montage utilisé pour les tests 

Le but du montage utilisé pour les tests efkctués sur les turbines était de mesurer le couple 

fourni pour toute la gamme de vitesse que peut atteindre une turbine donnée. Ceci nous permet 

ensuite de pouvoir tracer des courbes relatant wuple vs vitesse ou puissance vs vitesse de la 

turbine testée. On peut ensuite les comparer avec les points qu'on veut atteindre en conditions 

de coupe. Pour ce fairey il faut pouvoir appliquer, mesurer et faire varier un couple que reçoit 

un arbre monté sur roulement et sur lequel est placée la turbine. La mesure de la vitesse doit se 

faire simultanément a la mesure du couple qui doivent bien sûr être stables durant la mesure. 

Les montages similaires qui existent placent le boîtier qui tient la bague extérieure des 

roulements de l'arbre sur un pivot pour la mesure du couple reprise par le boîtier. On peut 

ainsi lire la combinaison du couple disponible sur l'arbre et du couple résistif des roulements, 

donc le couple total fourni p la turbine. Le problème est que l'arrivée d'air (qui se fait à 

I'aide du tuyau en plastique assez rigide) nous empêchait de faire une lecture précise des 

faibles couples en jeu puisqu'eiie était fixée sur le boîtier. il aurait fallu soit placer les 

roulements sur des paliers aérostatiques pour faire une lecture diecte du couple disponible à la 

turbine sans effet des paliers ou soit trouver une façon de distribuer l'air au boîtier sans lui 

transmettre aucun couple. 

Nous avons choisi une autre alternative. Nous avons placé l'arbre tenant la turbine sur des 

roulements à gorges profondes de dimensions similaires à ceux utilisés pour la broche 6naie 

(les roulements à gorges profondes étaient beaucoup moins dispendieux que des roulements a 

contacts obliques). De plus, nous les avons montés en éliminant leur jeu de fonctionnement 

donc, légèrement préchargés pour simuler les mêmes conditions dans lesquelles la constmction 

f ' e  sera placée. Nous avons ensuite mesuré le wuple disponible à I'arbre monté de cette 

façon (nous expliquons comment un peu plus loin). Cette lecture incluait donc le couple de la 

turbine moins le couple résistif des roulements puisque nous firisions la lecture sur l'arbre et 

non sur le boîtier. Le montage et le démontage des différentes turbines se faisait sans 

démontage des roulements. Un rodage préalable des roulements a aussi été effectué pour 

distribution de la graisse servant de lubrifiant pour les roulements. 



Nous obtenons ainsi une lecture qui ne nous renseigne pas sur le couple résistif des roulements, 

donc sur la puissance totale foumie par la turbine. En fait, la lecture que nous obtenons alors 

exclut la consomrnation des roulements. Nous n'obtenons alors que la puissance disponible a 

l'arbre. Mais en plaçant ainsi l'arbre de la turbine dans des conditions similaires à celles du 

montage finai de la broche, et en prenant bien soin de se donner une marge de manœuvre par 

rapport à la puissance que doit fournir la tuhine, on réduit de beaucoup la marge d'erreur 

possible. Le schéma suivant iilustre le montage utilisé : 

Turbine Module optique Disque de suppott 
de lecture de la vitesse. 

en aluminium 1 
f 

Amiant de treinage 

Disque de freinage 

Mesure du couple 
avec un cible monte 
sur disque de nipp art 

Figure 6.9 Schéma du montage de maure du couple d a  turbines 

La lecture de la vitesse a été f ~ t e  à l'aide d'un système optique. Un disque de fieinage en 

aluminium fixé sur l'arbre comportait 4 trous. D'un côté du disque, on place vis-à-vis des 

trous un transistor qui émet de la lumière et de l'autre côté, une diode qui la reçoit. En fait les 



deux sont dans la même pièce de plastique avec rainure dans laquelle passe le disque (sur le 

schéma représenté par a module optique de mesure de  la vitesse »). Le disque avec trous qui 

tourne coupe cette lumière qui induit une fréquence qu'on lit pour en déduire la vitesse. 

On se sert aussi du même disque pour appliquer un couple à l'arbre (disque de fieinage en 

aluminium). Un aimant fixé sur un disque de support qui est monté sur roulements est déplacé 

plus ou moins près du disque pour créer des courants de Foucault qui freinent le disque. Un jet 

d'air (non représenté) placé perpendiculairement à l'axe de l'arbre vient refroidir le disque. Le 

couple repris par le disque de support tenant l'aimant qui est coaxial à l'arbre est mesuré avec 

des jauges de déformation qu'on place sur une lame reliée au disque de support via un fil. Le 

voltage des jauges est amplifié par un amplificateur opérationnel. Après calibration, on peut 

lire un certain voltage correspondant à une certaine force. La relation est très linéaire- 

Les tests pour le choix de la forme de la turbine ont été effectués avec une lecture au 

régulateur (régulateur avec adaptateur de  '/4 p.) qu'on ajustait à 40 psi. La perte de charge 

dans les turbines était donc toujours la même entre deux turbines différentes dont on faisait la 

comparaison. Nous avons choisi une pression de 40 psi afin de trouver une turbine qui peut 

déjà à cette pression, foumir la puissance nécessaire pour la coupe. De plus, des essais 

préliminaires que nous avons faits ont démontré que les turbines qui donnent les meilleurs 

résultats à 40 psi doment aussi les meilleurs résultats à 80 psi, 100 psi, etc. Il était aussi plus 

sécuntaire de procéder ainsi dû aux vitesses élevées. Nous avons essayé une multitude de 

formes de  turbines et de couverts d'alimentation. Nous n'allons pas en faire la description. 

Leurs noms et représentations sont disponibles en annexe L. Voici seulement quelques 

exernpIes : 

Figure 6.10 Quelques exemphs de formes de turbines tatées 



Les dimensions de la section active des turbines étaient toute de 30 mm de diamètre et de 7.5 

mm de hauteur pour celles en ABS. Pour celles en alumlniurn, les dimensions étaient de D = 

22 mm X 7.5 mm. La grosseur des jets d'alimentation était aussi la même pour une 

comparaison entre deux turbines différentes. La grosseur des tuyaux utilisés était de 318 po. 

interne. 

Notez que la répétitivité des tests entre deux mesures dans les mêmes conditions a été mesurée 

à st 0.001 N-m. 

6.4.6 Résultats de différents types de turbine et couverts analysés 

Vous trouverez en annexe L, les résuitats en vrac des tests que nous avons fats. Nous 

n'expliquerons pas chaque résultat obtenu (graphiques) et chaque turbine testée. Les images 

correspondant aux turbines et aux couverts d'alimentation en air sont founies aussi à l'annexe 

L. Nous d o n s  plutôt expliquer plus en détail dans la prochaine section, les résultats obtenus 

pour la turbine choisie. Nous allons aussi expliquer, quelies sont ses caractéristiques et les 

raisons qui nous ont fait choisir cette turbine plutôt qu'une autre. Mais d'abord, nous ferons un 

tour d'horizon très rapide des résultats obtenus. 

Nous avons remarqué que le nombre de pales que possède une turbine n'est pas 

nécessairement un gage d'efficacité. Par exemple, dans le cas d'une turbine de type 

PELTON (turbine dont le jet d'air arrive purement radialement à celle-ci) dans un 

environnement ouvert (la turbine n'est pas enfermée dans un couvert), un nombre de pales 

trop élevé peut nuire a l'efficacité de la turbine, empêchant le jet d'air d'attaquer la pale 

efficacement sur toute sa section. Dans le cas des turbines recevant un jet d'air axial, 

l'augmentation du nombre de pales avait pour effet d'augmenter les performances de la 

turbine. 

Les turbines de type PELTON utilisant des pales recourbées sont plus efficaces que celles 

qui ont des pales droites. L'efficacité est d'autant plus élevée que la combinaison entre la 

grosseur du jet et la courbure est bien choisie. 



On pourrait penser qu'une turbine ayant un plus grand nombre de jets d'air est mieux 

équilibrée et donc a une efficacité plus élevée. En fit, l'équilibrage est meilleur car les 

forces sont mieux réparties tout autour de celle-ci qu'une turbine n'utiiisant qu'un seul jet 

d'air mais, au niveau de l'efficacité, un seul jet comporte moins de perte de  charge car 

moins de surface de frottement et donc un meilleur rendement. La différence est en fait 

très faible mais on se rend compte que la puissance est presque d e m e n t  dépendante de la 

section du jet et non du nombre de jets qui est négiigeable. On optera donc de préférence 

pour un nombre le plus réduit de jets d'air possible si on veut maicimiser la puissance 

fournie. 

Les turbines de type axiale (jet qui traverse la turbine &aiement) sont en général beaucoup 

moins bruyantes que celles de type PELTON. 

L'angle d'attaque du jet sur les turbines axiales est très important et doit être marié 

correctement avec le dessin de la turbine. Les turbines axiales que nous avons utilisées 

(elles ont des pales identiques, seuls leur nombre et le diamètre de la turbine varient) 

donnent un rendement optimum lorsque l'angle d'attaque est de 30' par rapport a un plan 

perpendiculaire à l'axe de l'arbre sur lequel elles sont fixées, angle d'attaque pour lequel 

elles ont été conçues. 

6.4.7 Résultats fuiaux - turbine choisie 

La turbine choisie (Figure 6.11) est une turbine axiale comportant 10 pales ahen tées  par 3 

jets à 30' par rapport à un plan perpendiculaire à I'axe de  l'arbre sur lequel eue est fixée. Le 

diamètre équivalent optimum trouvé de la section d'alimentation des 3 jets d'air est de 6 mm. 

Notez que le diamètre de la turbine en aluminium qui a été réalisée pour les tests est de 22 mm. 

Son épaisseur active est de 7.5 mm. 



Figure 6.11 Turbine en duminium choisit - turbine AXIALElOlS22 

Notez que plus on place les jets éloignés du centre de la M i n e  (axe de rotation), plus le 

couple fourni est élevé mais plus la vitesse maximale diminue. La vitesse maximale n'a pas 

été mise en graphique exactement mais  une lecture à 250 000 RPM a été relevée pour la 

turbine de 22 mm de diamètre avec un section d'alimentation ayant un diamètre équivalent de  

jet de 5.0 mm (non optimum) avec une lecture de pression statique de 60 psi au régulateur. Le 

diamètre de la turbine qui entre dans la construction de la broche a un diamètre de 25.75 mm, 

soit un rayon de 1.875 mm plus élevé que le rayon de 11 mm de la turbine testée. On peut 

donc s'attendre a ce que la turbine M e  de  la broche fournisse 17 % plus de couple a la 

broche que la turbine de 22 mm. On a dimensionné la turbine ainsi puisqu'on avait la 

possibilité d'augmenter le diamètre au maximum à 26 mm et que la vitesse de rotation 

maximale atteinte par la turbine de 22 mm de diamètre était amplement &sante. 

Durant tous les tests, La lecture maximale de pression statique au régulateur a été de 60 psi. 

Notez qu'a 40 psi, la turbine ainsi que le diamètre de  jet choisis = 22 mm, D6puin~jd= 

6 mm ) foumissent amplement la puissance nécessaire à l'ébauche. Nous n'avons pas testé 

cette combinaison @&- = 22 mm, D+,imb ja = 6 mm ) à 60 psi car un bris est survenu dans 

le montage avant que nous puissions faire la mesure, dû a l'apparition de températures très 

élevées. Nous avons donc m ê t é  nos tests car les résultats obtenus étaient suffisants. Nous 

avons seulement pu tester à 60 psi la turbine choisie avec une aiirnentation ayant un diamètre 

équivalent de jet de 5.0 mm. Elle a fourni à 50 000 RPM, environ 230 W, soit 1.4 fois Ia 

puissance de design nécessaire. Sa puissance maximale relevée est d'environ 290 W à 95 000 



RPM. On pourrait donc s'attendre à encore mieux avec une aiimentation ayant un diamètre 

équivalent de jet de 6.0 mm, 

Notre choix s'est arrêté sur la turbine d e  à 10 pales tout simplement parce qu'elle otfre les 

meilleures performances parmi toutes les turbines testées. Les graphiques qui suivent (Figure 

6.12 et Figure 6.13) représentent les peflormances de la turbine choisie & = 22 mm) avec 

la section d'alimentation correspond à un diamètre équivalent de jet de S m  (non optimum) à 

40 et 60 psi au régulateur. 

Voici une courte description des termes utilisés (appellation que nous nous sommes fixées) sur 

les graphiques suivant : 

- AXITOP603X289A : Couvert d'alimentation en air servant à retenir la pastille qui fixe 

la dimension de jet équivalent (conçue pour une pastille SPACER603X289A) 
- SPACER603X289A : Pastille qui fixe la dimension de jet équivalent. Sur cette pastille, 

on a 3 jet à 60° par rapport à un plan perpendiculaire à l'axe de rotation de la nubine et 

ayant un diamètre de 2.89 mm chacun, ce qui équivaut à un diamètre équivalent de 5 

mm pour la section totale. 

- AXIALE10 1522 : Turbine en aluminium choisie de 22 mm de diamètre et de 7.5 mm 

de largeur allant sur un arbre de 10 mm. 



Figure 6.12 Couple fourni par la turbine en aiuminium choisie 

Turbine uiak 10 pak. sri aluminium 

Figure 6.13 Puissance fournie par I i  turbine en aluminium choisie 



Puisque les tests faits avec une section d'alimentation correspondent à un diamètre équivalent 

de jet de 6 mm n'ont pu être terminés à cause d'un bris, ils n'ont pas été représentés ici. De 

plus, notre choix s'est arrêté sur cette turbine car c'est de loin la plus silencieuse et elle est 

simple à fabriquer (nous en parlons justement dans la prochaine section). Aussi, nous pouvons 

facilement la placer entre les roulements de la broche sans encombrer celle-ci et permettre un 

refkoidissement des deux roulements. On peut en même temps se servir de cet air pour chasser 

tes copeaux et aussi garder une pression positive a l'intérieur de la broche. Le fait que l'air la 

traverse axialement diminue beaucoup diamétralement la taiue de la pièce qui fait la 

distribution de l'air. 



Une vue 3D et 2D en coupe du design tinal est montrée ici où l'on voit la turbine ( H O )  choisie 

modifié pour la broche (description plus détaillée des pièces en annexe M) : 

Cdne ISO 30 

Figure 6.14 Coupe 3D du design de ia broche finale 

Ristributeur d'air sevant 
d'appui p u r  le resson de 

Figure 6.15 Coupe 2D du design de I. b m b e  finde 



Le dessin de la turbine ainsi que son programme de fabrication sont fournis en annexe M. 

L'air est amené radialement à la turbine par un distributeur d'air comportant 5 jets d'air de 

2.683 mm de diamètre à 30' par rapport à un plan perpendiculaire à l'axe de la broche pour une 

section d'alimentation de diamètre équivalent de 6 mm. Nous utilisons le plus grand nombre 

de jets possible pour mieux répartir les forces exercées sur la turbine. L'air passe à travers la 

turbine pour ensuite soit sortir tadialement sur les côtés, soit emprunter les conduites qui 

longent axialement le roulement avant (en le refroidissant) pour ensuite sortir à l'extérieur et 

chasser les copeaux par le fait même car I'air est dirigé vers l'outil. On ofFre ainsi la possibilité 

à l'utilisateur de bloquer les trous radiaux pour augmenter I'air chassant les copeaux et en 

même temps de diminuer le bruit. L'utilisateur peut .us& changer le couvert avant pour 

bloquer les trous avants et ainsi forcer le passage de I'air entièrement radialement, ceci pour 

éviter que l'air nuise par exemple au travail du fluide de coupe. Notez cependant que les 

performances sont d'autant meilleure que la section de sortie est grande. 



6.4.8 Turbine axiale - fabrication 

Vous trouverez en annexe M, le dessin de la turbine ainsi que son programme en code G 

servant à l'usinage d'une ailette. La turbine comporte 10 pales pour en simplifier la 

fabrication. Un nombre de pales supérieur aurait été préférable mais l'usinage de la turbine est 

entièrement réalisé sur une fiaiseuse 3 axes avec une table rotative indexée manuellement. 

L'outil doit passer entre deux pales durant l'usinage, c'est pourquoi nous avons réduit le 

nombre de pales a 10 pour permettre le passage de l'outil. 

6.5 Asservissement 
L'utilisation de la broche entraînée par un moteur pneumatique était conditionnelle à la 

possibilité de faire le contrôle en vitesse de ce type d'entraînement. La lecture des brevets 

US#4744752 [33], US#5020968 [38], #53 14299 1361 et de l'article [Shapiro] a confirmé 

qu'il était possible de faire le contrôle en vitesse d'une broche de machine-outil. Nous avons 

principalement utilisé les informations du brevet US # 5020968 [38] qui traite directement de 

l'asservissement électrique d'une broche de machine-outil entraînée par une turbine a air. 

Nous avons choisi un système d'assewissement électrique car il nous apparaissait plus simple 

et moins long à développer. Nous nous sommes servis du même montage qui nous a  se^ a 

faire l'étude du rendement des turbines pour faire un test préliminaire de l'asservissement. 

Nous avons emprunté une valve pneumatique proportionnelle électrique de la compagnie 

FESTO que nous avons intégrée à notre montage et nous avons fait l'asservissement d e  la 

vitesse avec une simple contrôleur PD. Nous n'avons pas relevé exactement les temps de 

réponse en vitesse obtenus alors mais les résultats étaient plus que rassurants. Les temps de 

réponse seront donc a mesurer dans un travail ultérieur seulement pour le design final avec le 

relevé des performances finales de la broche. Les caractéristiques de la valve choisie sont 

exposées en annexe N. Le temps de réponse de l'ouverture de la valve est de 4.8 ms, ce qui est 

excellent. Notez que la valve est utilisée avec un régulateur filtre de grosseur 3/8 po. FESTO. 

Les raccordements sont de type !4 po. et les tuyaux sont de 3/8 po. internes. La mesure de  la 

vitesse sur le montage finai se fera à l'aide d'une sonde a effet Hall (a hall effect »). Le 

principe est simple : on place un aimant demère la sonde qui détecte tout changement 



d'amplitude du champ magnétique qui la traverse (il fiwt quand même un minimum de 

changement et de champ). Dans notre cas, une pièce située en bout de broche (donc tournante) 

et face a la sonde possède des cannelures qui affectent le champ magnétique lorsqu'elles 

passent devant la sonde. Une fréquence est ainsi produite par la sonde et transformée en 

tension par un convertisseur fiéquendtension, nous donnant une possibilité de comparer ce 

signal à un signal d'entrée analogique. Nous avons préféré ce système de mesure magnétique à 

un système optique à cause de la contamination possible par de la graisse de roulement à 

l'intérieur du corps de broche où se fait la mesure. Le fonctionnement de la sonde magnétique, 

contrairement au système optique, n'est pas affecté par la contamination comme de la graisse. 

6.6 Précharge des roulements 

Nous avons choisi lors de l'étude statique, de faire la précharge des roulements de façon 

élastique. Cette solution est préférable parce qu'elle permet a la broche, des vitesses de 

rotation plus élevées. Dans ce type de montage, la valeur de la précharge ne change pas. La 

rigidité de l'ensemble est alors constante peu importe la température ou la vitesse de rotation 

de la broche. Les performances de celle-ci sont alors beaucoup p h s  prévisibles et stables. 

Le schéma représentant le principe de la précharge élastique axiale a été présenté dans l'étude 

dynamique prétirninaire qui référait à l'annexe F. Nous allons donc référer a la même annexe 

pour les explications ci-contre. Nous avons choisi pour réaliser la précharge, un montage très 

classique en machines-outils. Dans ce type de montage, le roulement du palier avant sert de 

butée axiale, et la précharge est donnée à la bague extérieure du roulement arrière par un ou 

des ressorts. Le ou les ressorts peuvent être appliqués directement sur la bague extérieure du 

roulement ou via un boîtier qui porte les roulements et qui peut coulisser dans le corps de 

broche tel que représenté a la Figure 6.1 5. 



Lors de la mise en vitesse, la dilatation d'abord des corps roulants et ensuite de la broche est 

compensée par le coulissement du palier arrière ou du boîtier contenant le palier h è r e .  Le 

montage dans un boîtier est préférable pour plusieurs raisons. Il permet : 

d'augmenter la longueur de l'élément guidé évitant ainsi des problèmes de blocage 

(effet tiroir) 

d'éviter l'oxydation de contact, phénomène qui suMent lors très petits déplacements 

entre deux pièces mécanique en acier (le boîtier peut recevoir un traitement de surface 

qui le protège contre l'oxydation) 

et sunout de répartir la force des points de contact entre le ou les ressorts et la bague 

extérieure du roulement, évitant les contraintes locales dans celui-ci. 

Pour le ressort nous avons choisi une rondelle élastique (a wave spring washer ») de la 

compagnie Srnaiiey (PM SSB-0102). Vous trouverez en annexe N, les spécifications exactes 

de cette rondelle. L'utilisation de ce type de ressort est plus simple dans le cas d e  petites 

dimensions comme les nôtres que l'utilisation de ressorts Linéaires tel qu'illustré air la figure 

précédente car elle évite la construction d'une bague avec alésage pour disposer des ressorts, ce 

qui prend beaucoup d'espace. La rondelle prend moins de place. La compagnie qui nous la 

fournit suggère ce type d'application (broche haute vitesse, a high speed spindle N) pour 

l'utilisation de ses rondelles. 

Sur la vue en coupe 2D du design final présentée précédemment ( Figure 6.15 Coupe 2D du 

design de la broche finale ) , vous pouvez y voir le boîtier dans lequel est inséré le roulement 

mière ainsi que la rondelle élastique utilisée comme ressort pour la précharge. 

La précharge est donnée par la compression de la rondelle. Bien entendu, il y a un compromis 

à faire entre la rigidité de  la précharge et la dilatation thermique différentielle de la broche. La 

dilatation thermique dont on parle ici est une dilatation thermique dinérentielle parce qu'elle 

est causée par la différence entre la température de la broche et celle du corps de broche (la 

broche chauffe plus rapidement). Si la rondelle utilisée est trop rigide, la force de la précharge 

augmentera beaucoup avec la différence de température entre la broche et le corps de broche et 



on perdra l'avantage de la précharge élastique. De plus, dans ce cas, le réglage dimensionnel 

de la compression du ressort est alon très délicat. Si la rondelle est trop souple, on perdra trop 

de rigidité et une instabilité de coupe axiale pourra s'installer (comme énoncé dans les 

hypothèses du modèle choisi lors de l'étude statique). Nous avons donc estimé que la 

diaérence de température entre la broche et le corps de broche ne dépasserait pas 30' C. Pour 

cette augmentation de température, nous avons établi que la précharge ne devait pas augmenter 

de plus de IO % de la valeur de la précharge initiale soit 100/o de 16 N = 1.6 N. Nous avons 

donc choisi un ressori qui répondait à ce critère. Voici les brefs calculs que nous avons 

effectués : 

Dilatation thermique de l'acier au carbone = 10.8 X 10 m./ 'cm [41] 

Dilatation de la broche entre les roulements (40 mm) = 40 30 10.8 X 10 = 0.01296 mm 

Rigidité axiale de la rondelle choisie = 1 1 1 N/mm 

Variation de la précharge = AFA = 11 1 0.1296 = 1.44 N (c 1.6 N) 

On peut ensuite faire le d c u l  de la rigidité axiale résultante (référence à l'annexe F ): 

Rigidité axiale d'un roulement d o n  le catalogue FAG = K2 = 7- 1 o6 N/m 

Rigidité axiale de la rondelle choisie = Ki = 1 1 1 N/mm 

Rigidité équivalente = K, = Kz + M, 

Soit 13 -7 fois plus éIevée que la rigidité radiale au droit de l'outil de 5.19e5 N/m. On n'a donc 

pas trop a craindre a première vue, l'instabilité de  coupe axiale. Cependant, après analyse en 

profondeur, nous avons réalisé que l'instabilité axiale était peut-être à craindre, sinon plus que 

l'instabilité radiale. Expliquons plus en détail ce point. Lors de l'étude de force sur le 

roulement dans l'annexe F, nous avons déterminé que si les forces maximales de coupe 

atteignaient plus que la valeur de la précharge, le roulement avant pouvait perdre toute 

précharge. Ceci pourrait entraîner des vibrations non-négligeables dépendamment de la valeur 



des forces en jeu. La force totale radiale maximale trouvée en ébauche etait de 79 N, 

correspondant à une force manmale axiale de 45.6 N. Ceci dépasse plus de deux fois, presque 

trois fois la valeur de la prkharge axiale de 16 N. 

Nous étions conscients de ce problème lors de la conception de la broche. Pour résoudre ce 

problème, il aurait €allu utiliser des roulements de 30 mm de diamètre qui eux ont une 

précharge de 53 N axiale ce qui est beaucoup trop gros pour notre application. N'oublions pas 

que le modèle que nous avons considéré dans l'annexe F pour l'estimation des forces axiales 

dans le calcul des forces sur les roulements est très simple. Ce modèle ne considère pas les 

forces de répulsion axiale et la rigidite du matériel lui-même dans le calcul des forces axiales 

sur l'outil. Notre m d è l e  considérait seulement la force axiale comme une des composantes 

qui découle de la force tangentielle dans le plan de l'outil. Les forces axiales sont donc 

probablement beaucoup moins élevées car les forces de répulsion axiale se soustrairaient à 

cette composante, ce qui fait qu'on a considéré le pue des cas. De plus, nous ne connaissons 

pas les temps de réponse de la broche axialement puisque nous ne connaissons pas ses 

fréquences propres mais la première Mquence propre axiale sera certainement plus élevée que 

la première 6équence propre radiale puisque la rigidité est 13.7 fois plus élevée axialement. 

Nous avons donc choisi de garder pour l'instant les conditions de coupe d'ébauche teUes 

quelles. Nous nous en sommes servis pour guider notre conception mais rien ne nous empêche 

de réorganiser les paramètres de la wupe (par exemple augmenter la vitesse de rotation ou 

augmenter l'immersion radiale en diminuant I'immersion axiale pour un même MRR) pour 

abaisser la valeur des forces maximales qui s'appliquent sur l'outil en cas d'instabilité. De 

plus, nous avons conçu un systéme de précharge réglable (Figure 6.14, pièce # I l )  qui nous 

permet d'ajuster la valeur de la précharge durant l'utilisation de la machine à la valeur la plus 

faible possible dans des conditions de coupe donées,  augmentant la vitesse permise et la durée 

de vie du roulement. On peut donc augmenter ou diminuer la valeur de la précharge 

seulement en vissant ou dévissant une vis pression qui f a t  coulisser le distributeur d'air qui 

sert d'appui à la rondelle élastique. Ceci fiiit dors  varier la valeur de la compression de la 

rondelle. On peut ainsi plus que doubler la valeur de la précharge. Mais nous n'irons pas 

jusque là, car cela n'est pas souhaitable pour le fonctionnement du roulement. Seulement de 



légers ajustements seront faits. Nous ajusterons la valeur de départ de la précharge a 16 N, soit 

la valeur recommandée par le fabricant de roulement. On pourra réduire la valeur de la 

précharge (bien sûr avec pénalité au niveau de la rigidité) si la consommation de puissance des 

roulements est trop importante. Deux autres vis disposées radialement viennent bloquer le 

coulissement du distributeur d'air. Ce  système nous permet surtout un réglage géométrique 

plus précis et plus simple de la valeur d e  la précharge lors du montage des roulements, évitant 

ainsi l'utilisation de cales d'épaisseur. On connaît le pas de la vis d'ajustement de la précharge 

et donc la variation de la précharge selon le nombre de tours vissés ou dévissés. il sera aussi 

possible de changer de ressort pour augmenter la rigidité si on le désire mais ceci ne changera 

pas la valeur de la précharge. 

Avant la conception du système d'ajustement de la précharge, nous nous sommes assurés qu'il 

n'y aurait pas de blocage (enet tiroir) du distributeur d'air lors du coulissement dans l'alésage. 

Un calcul faisant un estimé rapide de la largeur minimale de guidage est présenté en annexe K. 

Notez que des pièces d'essai, simulant avec les mêmes dimensions que ce type de montage ont 

été réalisés à l'atelier de génie mécanique et leur fonctionnement s'est avéré excellent. Le plan 

de l'assemblage de ce montage n'est pas présenté dans ce document. 

6.7 Roulement - calcul de duree de vie 

Le calcul de durée de vie du roulement est présenté en annexe 1 . Les calculs ont été effectués 

en utilisant les mêmes résultats que l'annexe F pour les forces appliquées aux roulements. 

Comme nous disions au tout début de  l'étude statique, les machines-outils sont 

surdimensionnées et ce n'est pas vraiment la durée de vie qui détermine le choix du type de 

palier comme l'ont fait les concepteurs de  la TOSHIBA [l]. Citons d'ailleurs le fabricant de 

roulement FAG : 

a in the applications typicd for sphdle bearings thick shafis with a sufficient 

rigidity to bending are required. Therefore, the bearings are usually 

overdimensioned with respect to d e t y  6om fatigue. The essential criteria for 

selecting bearings for machine tool main spindles are accuracy, rigidity, running 

behaviour and reduced heating » 



Nos calculs visant à évaluer la durée de vie des roulements en fatigue ont révélé des durées de 

vie très longues. Par exemple, pour des conditions d'ébauche, la durée de vie du roulement le 

plus chargé serait de 104 854.92 heures. Si on garde les mêmes forces moyennes mais en 

augmentant la vitesse à 50 000 RPM, on obtient une durée de vie de 66 752.74 heures. Si on 

augmente encore la vitesse à la vitesse maximale du roulement (90 000 RPM), on obtient une 

durée de vie de 37 084.86 heures. Ce qui veut dire qu'un atelier utilisant la broche 8 heures 

par jour, 5 jours par semaine et 52 semaines par années avec des forces d'ébauche et à une 

vitesse de 90 000 RPM devrait changer les roulements de la broche à chaque 18 ans environs. 

Ce qui est largement sunisant. 

6.8 Fixation sur la machine hôte 

Nous avons conçu un adaptateur avec un cône ISO 30 pour fixation sur la machine hôte. Nous 

référons à la coupe 3D de la broche que nous avons présenté précédemment ( Figure 6.14 ) ou 

à l'annexe M. Notez que la broche de la machine hôte ne tournera pas durant I'usinage. Le 

seul rôle de l'adaptateur est donc de permettre une fixation rapide avec précision. L'adaptateur 

a été conçu en deux morceaux : le w n e  proprement dit et un collet de serrage. Ceci a été fait 

pour qu'éventuellement le corps de broche puisse recevoir un autre type de £kation, pour être 

adapté sur un bras de machine 5 axes par exemple. 

Le niveau de déséquilibre des rotors des machines tournantes est normalisé (tableau de 

caractérisation de la gravité des déséquilibres de machines tournantes fourni en annexe J). 

Bien sûr nous ne sommes pas obligés de suivre cette normalisation mais une machine usinant 

de la matière à de très hautes vitesses peut être soumise à des forces très élevées puisque celles- 

ci sont proportionnelles au carré de la vitesse de rotation en rad/s. Les conséquences sont alors 

directement ressenties sur la précision de la pièce usinée ainsi que sur la durée de vie calculée 

de la machine et de l'outil qui peut être dans certains cas, passablement écourtée. Les 

vibrations dues aux balourds génèrent aussi du bruit qui peut être dérangeant pour l'opérateur 

et peuvent entraîner de !'instabilité de coupe. Nous avons donc choisi d'équilibrer notre 



machine selon le grade 0 . 4  qui correspond à la cotation nomaiement accordée à des broches 

de machine-outil de haute précisions. Le nomogramme de l'annexe J, fournit plus en détail, les 

déplacements admissibles du centre de gravité des arbres tournants après balancement. Dans 

notre cas, l'excentricité maximale admissiiile est inférieure à 0.04 p~ 

La broche étant petite et les appuis relativement rigides, les déséquilibres qu 'de aura seront 

petits. De plus, toutes les pièces sont axisymétriques (et de révolution) et pratiquement toutes 

les pièces sont fabriquées avec des tolérances de battement (comme nous le verrons plus loin) 

évitant pratiquement tous les balourds possibles. Sedement deux pièces sur notre montage 

peuvent vraiment causer des problèmes car eles comportent du hisage qui peut ne pas être 

effectué de façon parfaitement symétrique dû à la précision du procédé utilisé. Il s'agit de la 

turbine et de la pièce en bout de broche qui sert à couper le champ magnétique de la sonde a 

effet de Haü. 

Nous pouvons alors supposer que notre montage comporte seulement deux disques dont nous 

devons faire l'équilibrage et &a pourquoi nous avons utilisé pour le balancement, les théories 

développées dans les notes du cours de dynamique des systèmes mécanique (GMC-10300). 

Nous référons donc à ce document de laboratoire intinilé : cc Simulation expérimentale 

d'équilibrage sur deux plans d'une machine touniante. ». Nous n'dons donc pas reprendre la 

théorie présente dans ce document mais nous résumons quand même en annexe Jy les 

principales équations utilisées. Nous procédons par enlèvement de matière plutôt que par 

ajout. Nous avons également prépare des programmes sur Mathlab permettant de calculer 

rapidement la matrice d'infiuence et la position des masses à enlever pour permettre 

l'équilibrage par un seul ou plusieurs essais. La figure suivante est le dessin d'ensemble 3D du 

montage utilisé pour le balancement (Pour une description plus complète, le lecteur peut 

consulter l'annexe J). 



Figure 6.16 Vie  3D du montage utiüsé pour I'équilibnge 

La mesure des balourds a kt6 effectuée avec un v i i h  à cause de s fàiiles masses et 

déplacements en jeu Les masses tests étaient seulement de la colle à bois qu'on ajoutait sur 

les pièces pour déterminer la matrice des coefficients d'influence. 

6.10 Matériaux utilisés / Traitement thermique 

Toutes les pièces du montage sont fàites ik partir d'acier 4340 B i'exception des p h s  

coulissantes dans le corps de broche utiiisant de l'acier 1020, soit un acier lég6rement moios 

dur permettant ahsi un coefficient de eotternent moins élevé entre la pièce coulifsaate et 

l'alésage du corps de broche (ceci evite des contraintes hertziennes trop élevées). C'est pour 

cette raison qu'en machines-outils, les glissières sont toujours m e s  d'un matériaux dur 

(trempé) et d'un matériaux doux (non trempé) . Ces matériaux ont étt5 choisis parce qu'iis sont 

facilement accessibles au département de génie mécanique. Plusieurs autres matériaux sont 

suggérés dans [8] mais après s'être informé nu leur prix, nous avons décid6 de choisir des 

matériaux simples moins coûteux pour le premier prototype. 



Toutes les surfaces de la broche en contact avec l'outil et le porte-outil doivent être très dures. 

Les portées de roulements de la broche aussi doivent aussi être dures pow pouvoir supponer 

les montages et les démontages car les roulements sont montés serrés sur celle-ci. Le corps de 

broche et le boîtier arrière n'ont pas besoin d'être aussi durs parce que les bagues extérieures 

des roulements sont montées avec jeu dans ceux-ci. D'autre part, la broche n'a pas intérêt à 

être Faite en  acier dur à ccEur car celui-ci aurait une capacité encore plus faible d'amortissement 

qu'un acier plus doux. Normalement, les filetages sur la broche ne doivent pas être durcis afin 

de n'être pas hgiles. Il faut donc éviter de tàire une trempe wmplète de la broche qu'il 

faudrait ensuite rectifier. L'auteur de [8] suggère l'utilisation d'acier doux, de nitruration ou 

de cémentation avec un de ces traitement de d a c e .  Les pièces obtenues après nitniration ou 

cémentation sont alors très dures en surfaces tout en demeurant ductiles a cœur. Le problème 

avec l'utilisation des techniques classiques de nitruration ou de cémentation est qu'il h t  nnir 

les surfaces traitées par rectification. C'est une opération qui peut être difficile si la pièce est 

très dure et qui augmente le coût de fabrication- 

C'est pourquoi nous avons utilisé un procédé relativement nouveau de nitruration : la 

nitruration ionique. La nitniration ionique se fait à basse température (environ 500 OC ) dans 

un environnement clos chargé électriquement créant autour de la pièce un plasma qui forme 

des nitrures à la surfiace de la pièce. Le procédé est intéressant parce qu'il ne déforme presque 

pas la pièce dû au fait que le traitement se fait à basse température par rapport à la température 

de revenu et qu'il peut se faire une fois la pièce 6Me. On remarque seulement un léger 

gonfiement de la pièce. La profondeur du traitement est genéralement de 5 à 10 miiiième de 

pouce et permet donc la nitruration des filets. Une pièce d'essai que nous avons rd i sée  avec 

une profondeur de nitruration de 0.005 p., de la grosseur de la broche, a gonflé de seulement 

1.5 pn en moyenne diamétralement. Nous avons donc ajusté les tolérances de la broche en 

conséquence. Des aciers spéciaux, comme le NITRALOY 135 peuvent être utilisé pour 

obtenir des résultats optimaux mais l'utilisation d'un acier comme le 4340 est suffisant dans 

notre cas (le NITRALOY 135 coûtant très cher). Nous avons choisi de faire la nitruration des 

filets en bout de broche (côté porte-outil). La profondeur du traitement n'étant pas élevée, ils 

ne risque pas d'être fiagile. De plus ils seront protégés contre les nombreux montages et 

démontages. 



6.1 1 TolCrances d'usinage. 

Pour la fabrication des portées de roulement, tant au niveau de la broche que du corps de 

broche, nous avons utilisé les tolérances qui sont suggérées par le fabricant de roulement. À 

noter que ces tolérances sont nomalisées. On les retrouve chez presque tous les fabricants de 

roulements. Les autres tolérances importantes se situent au niveau des battements sur les 

pièces en rotation. L'article [18] fait un résumé des principales tolérances utilisées 

normalement en machine-outil. 

Nous avons utilisé une tolérance de battement de classe IT2 pour les pièces tournantes afin 

d'en limiter les balourds possibles. Nous avons aussi fait des joints d'étanchéité sans contact 

seulement en réduisant les tolérances entre l a  pièces statiques et les pièces en rotation La 

combinaison de tolérances utilisée est h8K9 sur le diamètre. Axiaiement, au niveau de 

certains joints, nous avons laissé au moins 1 mm de jeu pour éviter un effet de pompage radial. 

Au niveau du porte-outil ER-8 choisi en bout de broche, la compagnie REGO-FIX fabricant le 

coilet utilisé nous a fourni les tolérances nécessaues notamment au niveau de la conicité et du 

battement du cône de la broche et des filets recevant l'écrou. Les tolérances sur le cône ISO 30 

sont normalisées et les tolérances de perpendicularité et de parailélisme utilisées ont été fixées 

en tenant compte de la qualité de ta machine hôte (Machine Hum).  

Pour le distributeur d'air qui coulisse dans le corps de broche (ref annexe M), nous avons 

utilisé une combinaison de tolérances fP/H7. Pour le boîtier contenant le roulement arrière, 

nous avons utilisé la même tolérance donnée par FAG que s'il s'agissait de la bague extérieure 

d'un roulement monté coulissant dans son alésage. Le boîtier a alors la tolérance du roulement 

et l'alésage du corps de broche a la tolérance recommandée par FAG. Le corps de broche 

comporte alors plusieurs zones de tolérances. 



6.12 Conclusion de l'étude technologique 

L'étude technologique a permis d'éclaircir les choix qui ont été portés duraril la conception de 

la broche. Bien entendu, les choix n'ont pas tous été expliqués mais les p ~ c i p a u x  l'ont été. 

Notamment au niveau de la commande de puissance cela nous a permis de mieux expliquer 

d'où venait la forme de la turbine utilisée. Dans la prochaine section, nous ferons l'étude 

finale dynamique de la broche dans laquelle nous déterminerons la valeur exacte des modes 

vibratoires d'abord par une méthode manuelle et ensuite par une méthode numérique. Nous 

aurons alors les valeurs exactes de fréquences propres nous permettant de faire l'étude de la 

stabilité de coupe. 



CHAPITRE 7 

ÉTUDE DYNAMIQUE FINALE 

7.1 Introduction 

Maintenant que nous comaissons toutes les dimensions importantes des composantes de la 

broche haute vitesse, nous alions calculer plus exactement les valeurs de ses différentes 

fréquences propres et la forme de ses modes de déformation. 

Nous d o n s  présenter d'abord une méthode manuetle de calcul, la méthode Rayleigh-Ritz pour 

vérifier que les résultats des calculs que nous obtenons avec un programme utilisant les 

éléments finis sont réalistes. Citons l'auteur de [7J : 

(( ... l'expérience nous a montré qu'il était toujours dangereux - et souvent 

catastrophique - d'utiliser en " aveugle " un programme d'éléments finis. La 

moindre erreur - de modélisation par exemple - peut avoir de grosses 

conséquences car elle passe indétectée » 

Ensuite, nous véserons  les calculs en utiiisant les mêmes données par la méthode utilisant les 

déments finis que nous avons présentes dans l'étude dynamique préliminaire. Par la suite, 

nous raffùierons notre modèle pour calculer plus exactement, la valeur et la forme des modes. 



7.2 Méthode Rayleigh-Rib 

7.2.1 Modèle utilisé 

Les hypothèses qu'utilise le modèle de caicul par la méthode manuelie Rayleigh-Ritz sont les 

mêmes que celles utilisées lors de l'étude dynamique préliminaire à quelques exceptions près. 

Rappelons d'abord que l'amortissement des broches de machines-outils est très faible et peut 

être négligé. Par contre, la méthode de calcul utilisée, tirée de [7], ne tient pas compte des 

inerties concentrées, seulement des masses concentrées. De plus, dans le but de simplifier le 

caicui, on supposera que le module d'élasticité est le même pour 1'outiI et la broche, soit 

2.1 el 1 N/rn2. Ceci n'a pas vraiment de conséquences graves car on pourra utiliser les mêmes 

module d'élasticité avec le programme sur le tableur Excel utilisant les éléments finis pour 

vérifier. De plus, le calcul manuel tient compte d'un maximum de 3 sections différentes pour 

la broche. Encore là, on pourra faire les mêmes simplifications pour le programme utiüsant les 

éléments finis. 

Le schéma suivant représente donc le modèle utilisé : 

I 

Figure 7.1 Modèle de I i  broche pour la méthode Raykigh-Ria 



La méthode de Rayleigh-Ritz permet la détermination de la fréquence propre par l'expression 

de l'égalité, dans tout système conservatif, de l'énergie potentielle maximale et de l'énergie 

cinétique maximale. L'équation de départ choisie qui approxime la déformée dynamique de la 

broche doit satisf'e aux conditions Limites. L'équation utilisée qui approxhe la déformée 

est : 

ou 

x = abscisse du point courant 

L = longueur totale de la poutre- 

Cette équation approxime bien l 'dure de la première fréquence propre qu'on peut trouver par 

éléments finis. Par contre, elle s'avère très inexacte pour le calcul des modes supérieurs. Mais 

puisque nous utilisons cette méthode seulement pour vérifier si nos calculs par éléments Gnis 

ne sont pas trop éloignés de la réalité, cette limitation n'est pas vraiment embêtante. 

Nous n'dons pas revoir le développement de toutes les équations que nous avons effectuées. 

Nous dons seulement en résumer les principales étapes. Le lecteur pourra trouver en annexe 

G, le programme sur le logiciel MAPLE que nous avons créé pour traiter les équations 

exposées ci-après plus rapidement. Ensuite, nous allons exposer dans un tableau, les données 

de départ utilisées pour le calcul. La figure suivante est un dessin qui représente la 

discrétisation de la broche et qui explique comment les valeurs des longueurs, des diamètres et 

des masses ont été trouvés pour cette méthode (le lecteur la trouvera aussi en annexe G). 



Figure 7.2 Discrétisrtian de Ir broche 

7.2.2 Principales étapes du calcul 

L'énergie potentielle maJcimale (emmagasinée en flexion de la broche et en déformation des 

ressorts) du système est donnée par : 

L'énergie cinétique totale est donnée par : 

Ei = Module de Young. 

1; = Inertie en flexion du tronçon i de la broche, i variant de 1 à 3. 



y = Déformation de la broche par rapport à la position d'équilibre a la position x qui est mesuré 

padrapport à la pointe de l'outil. 

Kj = Rigidité du pafier j, j variant de 8 a 9 (rigidité aux nœuds 8 et 9). 

yj = Déformation de la broche par rapport à la position d'équilibre aux nœuds j. 

pi = Masse linéique du tronçon i de la broche, i variant de 1 à 3. 

w = Vitesse de rotation en radh 

mk = Masse concentrée k, k variant de 4 à 7 (nœuds 4 à 7) 

yk = Déformation de la broche par rapport à la position d'équilibre aux nœuds k. 

si on  fait l'égalité de l'énergie cinétique et de l'énergie potentielle, on trouve : 

[$+iIi fi-1 l ~ " d x ] + g [ i ~ j ~ t ]  

Le minimum de cette fonction correspond à un minimum d'énergie potentielle. Ce minimum 

correspond donc à la première fhkquence propre, la plus basse du système. Pour trouver le 

minimum de cette fonction, on doit trouver les constantes qui satisfont à : 

La suite est donc simplement la résolution de plusieurs équations par itération avec pluskurs 

inconnus. Le nombre d'équations étant Uiférieur (2) au nombre d'inconnus (3)' on pose que 

Ci= 1 (flèche maximale de la défonnée due à la poutre égale à 1) et on résout. 

Notez que le programme fait sur Maple n'est pas interactif avec l'utilisateur. L'utilisateur doit 

entrer lui-même les données dans le programme même et ensuite faire COPIWCOLLER dans 

Maple. 



7.2.3 Données utiüsées pour le calcul et résultats obtenus 

Tableau 7.1 Données de départ pour la mCthode Rayleigh-Rib: 

' Diatnètres 
Di; 
Die 
Pz; 
Dze 
mi 

me 

On obtient les solutions suivantes pour Cl , C2 , C3 : 

(m) 
O 3 -3e7 

0.003 3 -3e7 
O 

0.01 1 
O 

0.0 125 

{cl = 1-, c3 =-2.219627078, CS= .7070315941), 
{cl = 1 ., c3 = -7.220263324, c2 = 2.607941% 16) 
{c 1 = 1 ., c3 = -3.591092226, c2 = 2.380679004) 
{cl = l . ,  c3 = -1.277943540, CZ = -2896612920) 

qui annulent la dérivée énoncée précédemment. 

O n  trouve par la suite la solution qui donne la fréquence propre la plus basse, soit : 

On trouve pour o : 

On trouve donc avec la méthode Rayleigh-Ritz que la première fréquence propre est à 3896 
az- 



Comparaison avec la methode des 6lCments finis utilisant les 
mêmes donnees de depart que la méthode Rayleigh-Ritz 

Nous d o n s  comparer les résultats obtenus avec la méthode Rayleigh-Ritz avec la méthode 

utilisant les éléments finis. Pour le détail complet des calculs effectués dans le format origind 

de la feuille de calcul Excel, nous renvoyons le lecteur à l'annexe G. Nous allons utiliser les 

mêmes données de départ (longueur, masse, aucune inerties module de Young, etc ... ) que la 

méthode Rayleigh-Ritz. 

7.3.1 Entrées 

Les deux tableaux suivants h m e n t  les entrées géométriques ainsi que les rigidités et forces 

utilisées pour le calcul. 
Géométrie en [mm] 

Force appliquée sur I 79 N 

Tableau 7.2 Tableaux résumant Ics entrées du programme d'ilémenîs finis pour la 
comparaison avec la mCthode Rayleigh-Ritz 

7.3.2 Sorties 

On obtient une première fréquence propre à 3664.8 Hz. 

7.4 Conclusion partielle 

On a donc une différence de 6 % entre la première fréquence propre calculée par Rayleigh-lütz 

et celle calculée par élément finis, ce qui est excellent. On peut donc dire que notre méthode 

de calcul est adéquate pour notre application. 



7.5 Calcul plus précis(design final) utilisant les éléments finis. 

Nous avons calculé les quatre premières fréquences propres pour notre design final. Voici 

donc un résumé des entrées et sorties dynamiques du programme. Notez qu'ici, nous avons 

utilisé un module différent pour I'outil et pour la broche (ref annexe E) et que nous avons pris 

en considération les inerties concentrées. Le programme complet d'élément finis avec toutes 

les mavices de calcul et les résultats statiques est domé en annexe E dans le format original 

du tableur Excel. La figure suivante illustre la discrétisation de la broche (design final) utilisée 

pour le calcul par élément finis. 

Figure 7.3 Discdtisation de 1. broche (design final) 

7.5.1 Entrées 

Géométrie en [mm] 

Ou Elt = É16ment 

Masses et inerties concentrées 
Nwud 5 6 8 

kg M 
kgmA2 I 

1 .S7E43 1 8.42E43 1 6.01 €43 
-6.WE4û 1 3.75E47 1 1 .ME97 ' 



Tableau 7.3 Tableaux résumant les entrées du programme d'éliments finis pour le calcul 
des modes de Ir broche (design final) 

7.5.2 Sorties 

On obtient une première fkéquence propre à 3654.5 Hz. Les autres fréquences propres sont : 
4823.9, 75 1 2.7 et 10 344.2 Hz. On a calculé seulement les quatre premières. 

7.6 Conclusion partielle 

Notons d'abord que le changement de la rigidité de l'outil (E = 441 GPa), l'addition d'inerties 

concentrées et l'ajustement plus précis de quelques dimensions n'a pas eu un effet significatif 

sur la valeur du premier mode. Nous avions calculé un premier mode par éléments finis à 3665 

Hz avec les données identiques à ceiles calculées avec la méthode de Rayleigh-Ritz et 

maintenant, on obtient un premier mode a 3655 Hz. Notez aussi que l'espacement entre les 

roulements est de 37.82 mm après la conception, soit 1 -5 8 mm de moins que l'optimum calculé 

durant l'étude dynamique préliminaire (39.4 mm). C'est le plus petit espacement que nous 

avons réussi à obtenir. Nous pensions dors qu'il valait mieux réduire l'espacement plutôt que 

de viser l'optimum à tout prix. 

De plus, on peut voir en annexe que la Bèche statique est de 153 pn pour une force maxima!e 

en ébauche de 79 N, soit 1 pm de plus que ceiie prévue malgré le fait que le diamètre est de 

12.5 mm sur presque toute la broche comparativement à un diamètre prévu de 10 mm- 

L'erreur vient du fait que nous avions sous-estimé la valeur du porte-à-faux du plateau de 

broche, le paramètre d. Les calculs dynamiques finaux ont été malheureusement faits suite à la 

fabrication de la broche. Ii serait quand même intéressant de vérifier quel est l'effet sur 

l'optimum statique et dynamique. L'effet sur l'optimum statique est sûrement l'augmentation 

de l'espacement optimum entre les roulements. 



Nous allons jouer avec la longueur de l'élément #7 et regarder quel est l'effet sur les résultats 

statiques et sur le premier mode seulement. Le graphique suivant ïliustre l'effet obtenu sur le 

premier mode (ref Tableau E-7, annexe E) de la variation de la longueur entre les roulements. 

j 28 33 38 43 4e 53 63 

1 Elprament (mm) 

Figure 7.4 Premier mode en fonction de la longueur entre roultments 

On voit donc que notre erreur nous a éloignés d'environ 100 Hz de l'optimum dynamique (à = 
= 53 mm d'espacement) et de 1.8 pn de l'optimum statique (à = 54 mm d'espacement). Ce 

n'est pas tragique quand on pense qu'on a réduit l'encombrement de plus de 15 mm 

axialement. Notre design n'est donc pas si « mauvais )p. 

7.7 Conclusion sur I'étude dynamique 

Durant cette éîude, nous avons fait la preuve avec la méthode de calcul manuelle Rayleigh- 

Ritz, que la feuille de calcul sur Excel utilisée par élément finis donnait des valeurs réalistes 

pour le calcul du premier mode vibratoire. Nous avons ensuite calculé la valeur des modes 

supérieurs, nous Limitant aux quatre premiers. 



Nous avons ensuite constate une erreur posée durant la conception : le porte-à-faux du nez de 

la broche était supérieur à celui envisagé. On a pu voir que cette errwr était négligeable dans 

le sens qu'elle nous permettait de réduire les dimensions axiales de façon appréciable. Nous 

avons aussi constaté que les déflexions exigées dans le cahier des charges pour des conditions 

d'ébauche étaient rencontrées à 1 pm près. 

Soulignons d'autre part l'importance qu'aura l'expérimentation dans la détermination des 

modes. En effet, la valeur de la première m u e n c e  propre trouvée est très élevée et il est 

probable que les modes vibratoires de la machine hôte interviennent dans le cas d'usinage à 

basse vitesse de rotation. Par contre, ceci est sans conséquence sur la qualité de la conception 

qui visait à tenir compte de l'optimum statique et dynamique. De plus la machine hôte sera 

sans doute d'aucune influence à haute vitesse de rotation. 

Nous aiions dans la prochaine section, faire l'étude de la stabilité de coupe à l'aide des valeurs 

que nous avons obtenues durant l'étude dynamique. 



CHAPITRE 8 

ÉTUDE DU BROUTAGE 

8.1 Introduction 

Dans le chapitre sur l'étude des forces de  coupe du procédé de fiaisage en bout, nous avons 

énuméré les différents types de vibrations auxquelles étaient soumises les machines-outils. 

Nous référons ici à la Figure 3.1 du chapihe 3 qui représente les entrées et sorties du système 

qui schématise une machine-outil. 

Nous avons étudié la forme de l'échelon de force de coupe sur un pas de dent pour une fraise 

en bout. Tel que discuté, la fiéquence d'attaque des dents peut bien entendu entraîner une 

instabilité de coupe si elle se rapproche d'une des fréquences propres du système. Mais, 

comme nous l'avons mentionné, nous nous intéressons seulement à l'étude de  l'instabilité de 

coupe causée par les vibrations auto-excitées qu'on appelle communément le broutage » (en 

anglais (( chatter H). Puisque nous comaissons les conditions de coupe qui nous permettent 

d'en faire I'étude séparée, nous pouvons alors considérer seulement l'entrée qui correspond a 

ce type de vibrations. 

Mais tout d'abord, qu'est-ce que l'instabilité de coupe et comment savoir si on est en présence 

de broutage proprement dit ou d'instabilité de coupe due a des vibrations forcées? 

L'instabilité de coupe peut se définir comme étant des vibrations extrêmement violentes et dont 

l'amplitude croît avec le temps. Elles affectent la broche et toute la structure de la machine 

entraînant non seulement un mauvais fini de  surface mais possiblement la rupture de l'outil et, 

dans les pires cas, la détérioration des paliers de la broche. Les vibrations peuvent atteindre 

des amplitudes tellement élevées qu'elles font sortir les dents en prise de la coupe. Les 



vibrations auto-excitées trouvent leur source dans k phénomène de la coupe proprement dit 

même si le procédé de coupe est totalement continu. EUes apparaissent, pour une machine 

donnée, seulement quand certaines conditions de coupe sont réunies : profondeur de coupe 

axiale, profondeur de coupe radide, orientation de la coupe par rapport à la machine, nombre 

de dents de la hise, diamètre de la fraise, type de matériel, etc. On peut reconnaître le 

broutage d'une vibration forcée par sa fréquence de vibration qui est constante, indépendante 

de la vitesse de rotation de la broche ou de tout autre élément tournant de la machine ou 

sources d'excitation. La fiéquence de  broutage est aussi égale à une fiéquence propre du 

système qui est composé de la machine et de la coupe. Cette fréquence est légèrement plus 

élevée que la fréquence propre de la machine. On reviendra sur ce dernier point un peu plus 

foin. 

Nous dons dans ce qui suit, essayer de mieux définir le broutage et comment faire pour en 

prévenir l'apparition. Nous ferons la description des différentes méthodes développées qui 

permettent de rapidement prédire les conditions de coupe qui maximisent le taux d'enlèvement 

de matière tout en restant dans le domaine stable. Les théories suivantes sont tirées de [7], 

[13], [15] et [17] qui traitent des diaérents types de broutage et du cours [14] que j'ai suivi à 

Charlotte (Etats-Unis, NC) en octobre 1998. Il faudra ensuite dans un travail ultérieur (non 

inclus dans ce mémoire) fitire des prévisions théoriques de stabilité en ce qui concerne notre 

broche qu'il faudra vérifier expérimentalement. 

8.2 Type de broutage 

Il existe deux types de broutage : le broutage non-régénératif (ou le broutage pur proprement 

dit) et le broutage régénératif. Bien que le premier soit préaiable au deuxième, nous traiterons 

principalement du deuxième parce que c'est celui qui a la limite de stabilité la plus basse dans 

le cas de notre procédé. 

8.2.1 Broutage non-régénératif 

Le broutage non-régénératif peut subvenir même si l'opération d'usinage est parfatement 

continue. Par exemple, si on fait une passe de filetage au tour à partir d'une pièce pdaitement 



cylindrique, il pourrait y avoir apparition du broutage. Mais d'où provient-il puisque la coupe 

est constante, sans variations ? En f;lt, le broutage tire son origine dans le phénomène de 

cisaillement de la coupe proprement dite (fracture de la matière lors de la formation du copeau) 

qui produit un bruit de fond comme un bruit blanc par exemple. L o n  d'une expérience menée 

dans [7] l'auteur a mesuré des émissions acoustiques à une fréquence de 300 000 Hz qui 

accompagnaient la coupe, ce qui correspondait à un pas d'un grain d'acier (petits monocristaux 

formant celui-ci). Certains auteurs 1131 classent alors le broutage entre les vibrations forcées et 

les vibrations auto-excitées puisqu'il s'agit là d'une forme d'excitation forcée provenant de la 

coupe. 

Si la broche est excitée par un bruit blanc par exemple, elle dissipera l'énergie queue reçoit par 

amortissement en vibrant à la fréquence à laquelle elle peut dissiper le plus d'énergie, c'est-à- 

dire sa fréquence naturelie. Les ampiitudes de ce spectre d'excitation sont en générai très 

faibles et la plupart du temps stables car l'énergie dissipée varie plus vite que le carré de 

l'amplitude de la vibration et cela est donc sans importance sur la qualité de la coupe 

proprement dite. Par contre le problème survient quand l'énergie apportée par la coupe est 

plus élevée que l'énergie dissipée par la broche : 

Energie apportée par la coupe , Energie dissipée par amortissement 

Si le flux d'énergie se maintient avec cette condition, l'amplitude de la vibration augmentera 

jusqu'au moment où une non-linéarité viendra arrêter le processus (rupture de l'outil ou de la 

broche, sortie de l'outil de la matière). Mais comment I'énergie apportée à la broche par la 

coupe peut-elle entraîner l'instabilité puisque l'excitation (bruit) est de très faible amplitude et 

son énergie peut donc en théorie être rapidement dissipée par la vibration de l'outil? Même si 

l'amortissement est habituellement faible, il faut nécessairement qu'il y ait un phénomène 

d'accumulation d'énergie (vibration auto-excitée) pour entraîner l'instabilité. La plupart des 

auteurs [7], 1151 et [17] l'expliquent par le couplage des modes (« mode coupling » en anglais). 

Pour l'expliquer, considérons la figure suivante tirée de [7] : 



Mouvsn#irt de 
l'outil par rapport 

à Ir p k e  

Figure 8.1 Couplage des modes 

Les deux ressorts qui tiennent l'outil sont perpendiculaires entre eux et représentent une 

direction dans laquelie l'outil peut bouger, chacun étant un degré de liberté de l'outil ou un 

mode de vibration Attention, ici, quand nous parions de mode, nous parlons d'une direction 

dans laquelle l'outil peut se déformer et non des modes de déformation d'un système avec 

plusieurs masses, ressorts et amortisseurs en série. On parlera plutôt dans ce dernier cas de 

mode dans une direction donnée ou modes directionnels. 

Ce modèle est utilisé parce qu'il permet de bien représenter l'outil bougeant dans tout le plan. 

De plus, lors de I'expérimentation, on mesure habituellement les fréquences propres dans deux 

directions différentes (ou deux modes différents) pour tenir compte du sens de la coupe par 

rapport à la machine. On peut modéliser chaque direction par des systèmes masses, ressorts et 



amortisseurs à plusieurs modes d i r d o ~ e i s .  Nous reviendrons sur ce point. Les vibrations 

d e  I'outil sont alors une combinaison des mouvements dans ces deux directions. 

La moindre vibration entrahera un mouvement elliptique dans le sens de la flèche illustré p u  

la Figure 8.1. En effkt, si l'outil pénètre dans la pièce (profondeur de coupe augmente) par 

rapport à la profondeur de coupe nominale à cause d'une vibration causée par le bruit, il 

reculera par le fait même car les forces augmenteront (A + B). Par contre, si les forces 

diminuent (profondeur de coupe diminue), I'outil reviendra vers l'avant (B + A). On peut 

voir que lors de ce mouvement elliptique, l'énergie fournie par la coupe à l'outil (A + B) est 

supérieure à l'énergie dissipée dans la coupe par I'outil (B + A) car la profondeur de coupe est 

supérieure dans la partie inférieure du trajet elliptique. 11 en résulte donc une accumulation 

d'énergie. Dépendamment de la forme de l'ellipse (donc des paramètres de coupe), 

l'oscillation de l'outil pourra être sufisante pour dissiper l'énergie (stabiiité) ou W s a n t e  

(instabilité). On voit donc qu'une vibration seulement verticale de l'outil ne serait pas 

sufltisante pour entraîner une instabilité. D û  à la faible amplitude de  l'excitation, la vibration 

de l'outil aurait vite fait d'en dissiper l'énergie. Par contre, la combinaison des deux modes 

vibratoires peut entraîner le mouvement elliptique et donc l'instabilité. Le pire cas survient 

lorsque le mouvement est circulaire et donc, que les deux modes vibratoires sont identiques 

(machine symétrique, cas du esage en bout par exemple). Dans ce qui suit, nous n'irons pas 

plus loin dans I'expiication de l'origine de cette vibration. Nous assumerons seulement que 

l'outil vibrera lors de la coupe à une fiéquence f (ou o ), soit la fiéquence de broutage. 

8.2.2 Broutage régdin6ratif 

Le broutage régénératif est présent dans presque toutes les opérations de fiaisage. Nous 

étudierons plus en détail ce type de broutage car sa limite de stabilité est en général plus faible 

que le broutage non-régénératif dû à un phénomène de rétroaction. L'outil qui retire de la 

matière de la pièce en vibrant repasse dans ses propres traces où il a laissé des ondulations dans 

la passe précédente. Même si l'usinage était stable lors du premier tour, il deviendra instable à 

cause d'une variation de l'épaisseur de copeau. La Figure 8.2 suivante tirée de [15] illustre très 

bien ce phénomène pour une opération de fiaisage et de tournage : 



- Tournage (coupe en plotigée) 

\ 1 Variation de l'b~ahseur 

Figure 8.2 Contrainte géomCtrique ent4nmt le broutage rég6niratif 

On voit ici très bien la contrainte « géométrique » qui entraînera I'instabüité éventuelle. 

Dépendamment de la vitesse de coupe, du diamètre de la pièce et de la fiéquence de broutage 

(qui correspond à la fréquence naturelle du système), l'outil verra une variation de l'épaisseur 

du copeau plus ou moins grande. Le paramètre « E » représente le déphasage de l'outil par 

rapport aux traces du tour précédant en [rads]. Pour une opération de tournage, il sera égal à : 

où f est la fréquence de broutage en w ] ,  n est la vitesse de rotation en [rot/sec] et N est le plus 

grand entier pour que E /2x < 1. Autrement dit, il y a N ondulations sur la circonférence de la 

pièce. Si E = 0, l'épaisseur de coupe est constante et il n'y aura pas de broutage régénératif ( à 

part une instabilité possible due à un broutage non-régénératif). 



Pour une opération de fiaisage, on aura : 

où z représente le nombre de dents. On aura donc un nombre N d'ondulations entre chaque 

passage de dents. 

Figure 8.3 Nombre d'ondulations entre chaque dent en fmWage 

Nous étudierons dans ce qui suit, la Limite de stabilité pour le broutage régénératif d'une 

opération de fraisage. On verra que le cas du broutage non-régénératif est un cas particulier du 

développement théorique suivant. 

8 3  Limite de stabilité pour le broutage régéoçratif 

Nous dons ici résumer la théorie tirée de 1151 et ajouter quelques éléments pratiques de [14]. 

Nous avons modifié quelques traitements seulement pour les rendre plus clairs et nous y avons 

intégré des éléments appris lors du cours à Charlotte en octobre 1998. 



La Figure 8.4 représente un outil coupant de la matière à une vitesse v. L'outil est relié à la 

structure de la machine M qui tient aussi la pi&. L'outil peut se déplacer dans deux 

(( modes )) de vibrations (ou deux directions qui peuvent, elles aussi avoir plusieurs modes 

vibratoires directionnels, nous reviendrons sur a point), soit & et Xj qui sont à un angle de 

m,aj par rapport à la direction normale à la coupe Y. L'outil produit une ondulation 

d'amplitude y a la surface de la pièce. Dans une passe précédente, l'outil avait produit une 

ondulation d'amplitude yo. 

Figure 8.4 Modèle simple reprbentant l'usinage 

On a donc : 

où o est la fiéquence de vibration naturelle du système ou fiéquence de broutage. 



On peut considérer y en retard ou en avance par rapport à y. sans que cela ne change grand 

chose au traitement. En fàit, puisque y et y0 Som un tour ou une dent de ciifference, la notion 

d'avance ou de retard ne veut plus rien dire. Alors, nous avons posé : 

L'épaisseur de coupe h est dom& par : 

où hm = épaisseur moyenne de la coupe et hv = épaisseur variable de la coupe 

Si on considère que la force de coupe est seulement dépendante de la section de la coupe, on a : 

F = Cbh =Fm + F" 
où 

F, =Cbh ,, = ~ b ( ~ ,  - y )  

où 

C = Constante spécifique de coupe (appelé K. dans le chapitre traitant des forces). 

b = Profondeur de coupe (perpendiculaire a la Figure 8.4). 

Fv = Force variable de coupe 

Fm = Force moyenne de coupe 

En fraisage, b est la profondeur de coupe axiale. 

On considère que seulement la force variable F,, excitera la structure et pourra entrainer une 

instabilité. La force moyenne Fm ne variant pas, elle entraîne une déflexion qui apparaît ici 

comme la position d'équilibre. On peut représenter le phénomène précédent par le bloc 

diagramme en boucle fermée suivant : 



- + - 
+ 
I 1 Déphasage 

Fm 

Coefficients force 

somme u 
Épaisseur moyenne 

Figure 8.5 Diagramme simple du procéâç d'usinage (broutage rég4nCratif) 

Y Fv * 
Force moyenne 

Notez que G(o ) représente la fonction de transfert de la machine et la notation G(o ) est une 

notation simplifié de G(j o). La force variable Fv excite la machine qui produit une ondulation 

y. La sortie y est comparée avec y0 qui est déphasé (en retard) de e auxquelles on ajoute b,. 

G(o1 
Somme Machine 

On voit bien que la fiéquence naturelle du système ou fréquence de broutage ( w  ) dépend de la 

rigidité de la machine (k), de son amortissement (c), du déphasage (E) ,  de la constante unitaire 

de force de la coupe (C) et de la profondeur de celieci (b). Cette fréquence sera légèrement 

plus élevée que la fiéquaice naturelle de la machine car la coupe apporte une certaine rigidité 

en plus de celle de fa machine. 

Plusieurs auteurs considèrent l'amortissement apporté par le phénomène de la coupe dans leur 

calcul a basse vitesse mais, comme nous l'avons appris lors du cours sur le broutage [14], cet 

amortissement est pratiquement nul à moyenne vitesse et nul a haute vitesse. C'est pourquoi 

nous n'allons pas le considérer. 

La stabilité du processus de coupe implique que les vibrations successives demeurent 

d'amplitudes constantes, donc que : ~y0#vl 



On obtient, par le critère de stabilité de Nyquist, la limite de stabilité : 

d'où on tire l'expression pour la profondeur de coupe b: 

Puisque b et C sont réels, alors la condition suivante doit absolument être remplie pour que 

17équation précédente soit réelle : 

Cette condition est représentée sur la Figure 8.6 qui montre dewc situations possibles advenant 

que notre système G(w ) serait du deuxième ordre : 

Figure 8.6 Cas possibles pour un systsme de deuxième ordre 

On obtient finaiement la condition limite de stabilité : 



avec la condition suivante : 

bih = est la profondeur de coupe Lunite audessus de laqueue la wupe sera instable. Le 

déphasage E peut être différent dépendamment des contraintes géométriques, donc Re(G(w )) 

et bi, peuvent alon accepter plusieurs valeurs . Ce qui fait que le broutage peut subvenir à 

plusieurs eéquences diffërentes. Par contre, le pire cas surviendra lorsque : 

fiiim)- est la profondeur de coupe h i t e  minimale. On peut donc conclure qu'en dessous de 

cette Lunite, il n'y aura aucun broutage possible. Mais cela ne veut pas dire qu'au-dessus de 

cette limite il aura automatique broutage. Nous allons revenir sur ce point quand nous 

parlerons du choix optimum de la vitesse de rotation. Notez qu'à basse vitesse de  rotation, 

(bi;m)m, est toujours la limite obtenue. 

8.4 Limite de stabilite pour le broutage non-régéntratif 

Notez que le cas du broutage non-régénératif est un cas particuber du bloc diagramme 

représenté précédemment. Nous n'en parlerons que très brièvement. Il suffit d'y enlever la 

partie ou on déphase une partie du signal pour obtenir yo. On obtient donc : 

Figure 8.7 Diagramme simple du procéâC d'usinage (broutage non-régénératit) 
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Fm 

Force moyenne Somme d Machine 

Fv 
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Le critère limite de stabilité devient donc : 

donc 

Cette équation est seulement sa t i s f~te  quand G ( m )  est purement réel. Pour un système à un 

degré de liberté (pouvant se déplacer seulement dans une seule direction), cela est satisfit 

seulement lorsque o = O ou a, = co et la valeur correspondante de G(o ) à ces fréquences est 

O. On a donc pour G(w ) = 0, bii, = 00. Ce qui veut dire qu'il ne peut y avoir broutage non- 

régénératif pour un système à un degré de liberté. 

Cela revient à dire que le trajet parcouru par l'outil doit absolument être elliptique pour qu'il y 

ait instabilité par ce type de broutage. Il doit donc y avoir deux directions (ou deux modes de 

vibration). Nous ne le ferons pas ici, mais on peut prouver (ref [15]) que les systèmes du 

deuxième ordre remplissant cette condition (deux directions de déformation) ont une limite de 

stabilité qui est deux fois supérieure a la limite de stabilité obtenue par broutage régénératif. 

8.5 Modélisation de la fonction de transfert 

Nous allons d'abord représenter la fonction G ( o )  par un système de deuxième ordre a un 

degré de liberté (1 direction de déformation). Ensuite, nous d o n s  montrer comment on peut 

appliquer ce modèle au procédé de f i s a g e  en bout à deux degrés de liberté (2 directions de 

déformations) perpendiculaires entre eux. Finalement, on verra comment on peut modéliser 

chaque degré de liberté par plusieurs système masse, ressort et amortisseur en série (système 

ayant plusieurs fréquences propres dans chaque direction ou plusieurs modes directionnels 

comme nous l'avons défini plus tôt) et comment nous en ferons la mesure sur la machine. 

Nous avons modélisé la machine (tenant l'outil) par un système de deuxième ordre dans une 

direction donnée sur la Figure 8.8 qui est semblable à la Figure 8.4 mais ou on a remplacé la 

structure de la machine M par un ressort de rigidité k, une masse rn et un amortisseur c. 



Figure 8.8 Modèle de la structure M dans le modLle de la coupe 

La fonction Gd est la fonction de tmnricrt directe qui fait le lien entre la force projetée dans 

la direction X : FX (direction du ressort, masse et amortisseur) et le déplacement lui-même X. 

Ce système est du deuxième ordre, on a donc dans le domaine des h5quences : 

dont la fiéquence naturelle est : 

et où le facteur d'amortissement est égaie à 

Si on suppose que la force en entrée Fx est sinusoïdale on aura : 



( varie entre O et -z pour un système de deuxième ordre. 

De plus, on aura : 

La fonction de transfert qu'on mesure expérimentalement est Gd(@) et elle n'est pas toujours 

alignée avec la direction de la force comme on le voit à la Figure 8.8. La sortie de la fonction 

de transfert directe doit donc être projetée dans la direction normale à la coupe (Y). On obtient 

la fonction de transfert orienté, G(o), celle qui entre dans le calcul de la limite de stabilité. 

On a alors : 



et donc : 

où u = facteur d'orientation. 

Pour une opération de fiaisage, il faut tenir compte de la profondeur axiale de coupe cumulée 

qui est la somme des profondeurs axiales de coupe pour chaque dent en prise (m = nombre de 

dent en prise # nombre de  dents de la fkaise). Par exemple, pour une f i s e  à deux dents 

effectuant une opération de rainurage, m = 1. Pour une fraise à quatre dents dans la même 

opération, m = 2. En enet, même si la h i s e  a quatre dents, il ne peut y avoir plus de deux 

dents en prise simultanément sur la pièce. On obtient donc une profondeur de coupe h i t e :  

On obtient finalement, pour un système de deuxième ordre une profondeur de coupe minimale: 

Pour ce qui est du facteur d'orientation, on a pour une opération de fi-aisage en bout [14] 

quelconque (ceci n'est cependant pas une opération de rainurage): 



Figure 8.9 Facteur d 'orientation une op6ntion de fraisage en bout 

Pour obtenir le facteur d'orientation u, on doit d'abord projeter la force sur la direction dans 

laquelle on a mesuré les fréquences propres de la machine et ensuite la projeter dans la 

direction normale (indiquée par N) à la position moyenne de la coupe. Ii peut donc y avoir 

plusieurs Limites de stabilité dépendamment de l'immersion radiale de la fraise et du type de 

fraisage (en remontant ou en avalant). La méthode généralement utilisée pour être toujours à 

l'intérieur des limites peu importe les conditions de coupe est d'utiliser la profondeur b i t e  de 

coupe axiale d'une opération de rainurage. Si on veut être sûr de ne jamais tomber en 

instabilité, on utilisera la plus petite limite des deux directions où on a mesuré les 6équences 

propres. C'est en effet en rainurage (en anglais a slotting N), pour une profondeur de cwpe  

axiale donnée, qu'on obtient la plus petite limite de stabilité. C'est dans cette condition que les 

avances par dent sont les plus élevées (pour une avance linéaire donnée) et que le nombre de 

dents en prise est le plus grand. Bien entendu, c'est en rainurage que le MRR est le plus élevé 

pour une profondeur de coupe donnée, et donc que les forces sont les plus grandes. 

On utilise d'autre part la Limite de stabilité en rainurage parce qu'on est incapable de 

déterminer de façon théorique, les Limites de stabilité lorsqu'il y a non-linéarité, ce qui survient 

lorsqu'on fait une opération autre que le rainurage. Par exemple, si on utilise une fraise à deux 

dents comme sur la Figure 8.9, il y aura des temps morts N, c'est-à-dire disparition de la force 



de coupe (aucune dent en prise dans la pièce). Pour une fiaise à quatre dents effectuant la 

même opération, il y aura parfois une ou deux dents en prise avec la pièce. 

Quelques éclaircissement maintenant sur le facteur d'orientation. Imaginons qu'à la Figure 8.9, 

on effectue une rainure dans la direction X. La direction moyenne normale à la coupe 

(indiquée par N sur Iô Figure 8.9) sera aussi dans la direction X. De plus, fj est habituellement 

égale à 70' dans le cas d'une fraise en bout [14] avec un angle d'hélice d e  30' et un angle de 

coupe de 10' . Pour obtenir le facteur d'orientation y on projette la force moyenne sur la 

direction normale a la coupe qui fait un angle $ par rapport à la normale à la coupe. On obtient 

alors un facteur d'orientation de u = cos 70' = 0.342. 

On mesurera donc les fréquences propres dans chaque direction et on utilisera la pbs petite 

limite obtenue pour la profondeur de coupe axiale. Les résultats obtenus ainsi sont 

relativement précis. Des expériences menées dans le cadre du murs sur l'usinage haute vitesse 

à Charlotte en octobre 1998 1141 ont bien démontré la véracité de  ces méthodes. Notons que 

nous avons supposé une direction moyenne pour les forces de coupe. Cette simplification qui 

permet un traitement théorique direct entraîne panois des erreurs. Il est possible d'obtenir des 

résultats encore plus précis en utilisant des méthodes de calcul plus élaborées qui considèrent 

la position exacte de chaque dent a les non-linéarités possibles (si la dent sort de la coupe à 

cause de I'amplitude de la vibration ou si elle est hors de la coupe à cause d'une opération 

autre que le rainurage). On peut alors calculer avec un p r o g r m e ,  la somme des contributions 

de chaque dent a chaque position de la coupe. Les limites de stabilité obtenues sont alors 

extrêmement précises. Elles dépendent en fait principalement de la précision de la mesure des 

fréquences propres de la machine dans chaque direction et de la condition de l'outil. Des 

programmes de calculs par cette méthode de simulation (" time dornain simulation ") sont 

disponibles dans plusieurs universités. Puisque le calcul théorique nous offre une précision 

suffisante, nous n'utiliserons pas ces méthodes numériques. 



8.6 Application au cas du fraisage en bout ih plusieurs fréquences 
propres 

Jusqu'a présent, nous avons considéré seulement le cas où il y avait un mode de vibration 

analysé à la fois (un degré de l i ï é  ou une direction de déformation) modélisé par un système 

simple masse, ressort et amortisseur comportant une seule fréquence propre (ou mode 

directionnel) du deuxième ordre. Nous d o n s  continuer d'analyser le système dans une 

direction à la fois mais nous allons considérer le cas ou il y a plusieurs modes directionnels, 

donc plusieurs fiéquemes naturelles pour une direction. Iî est plus logique et plus réaliste de 

procéder ainsi car notre système, comme nous l'avons constaté dans l'étude dynamique, 

possède plus d'une fiequence propre, donc plusieurs modes directionnels de vibrations. Cette 

anaiyse nous permettra de faire ensuite un choix éclairé de la vitesse optimale de rotation, 

considérant toutes les fréquences natureiles du système. 



On peut illustrer le p r d é  de fiaisage en bout par la figure suivante : 

KS2 

K,M,I; - Masses, ressorts et amortisseurs 

F - Forces résuttantes des dents engagées 

Figure 8.10 Fraisage en bout a deux degrés de liberti modilisC par des systèmes masses, 
ressorts et amortisseurs 

La fiaise peut donc se déplacer dans deux directions radiales différentes qui possèdent chacune 

plusieurs systèmes rnasse/ressort/arnortisseur en série, donc plusieurs modes directionnels. 

Dans notre cas, puisque la broche sera le système le plus flexible de l'ensemble et qu'eue est 

axisymétrique, on pourra considérer une seule direction radiale de déformation pour laquelle 

nous avons déjà fait l'analyse dynamique. Li arrive souvent que la valeur des modes 

directionnels soit dinérente dans chaque direction pour de grosses broches mais, pour 

simplifier, les tests devront être menés que dans une seule direction et dans des conditions de 

rainurage. 



La déformation radiale de l'outil, donc la réponse à la force dans une direction donnée est en 

fait l'addition des réponses de  chaque mode direct io~eî .  Lors de l'identification des modes' il 

est possible pour simplifier de traiter la broche comme ayant plusieurs modes directionnels 

indépendants. On peut donc utiliser la méthode d'identification appelée a méthode & ». 

Voici comment il faudra procéder pour l'identification des modes: 

Nous allons d'abord exciter en entrée la structure (le bout de l'outil) a l'aide d'un marteau 

instrumenté qui enregistre la force appliquée en fonction du temps. 

Nous d o n s  mesurer en sortie la déflexion correspondante à cette excitation. 

Cette entrée et cette sortie seront reliées a un analyseur de viiration qui peut bien entendu 

faire la transformée de  Fourrier du signal et nous foumir la partie réelle de la partie 

imaginaire de la fonction de transfêrt entre l'entrée et la sortie dans le domaine des 

fiéquences. Cette fonction de transfert correspond en fat à G(j o) (souvent noté comme 

G(w)) .  L'analyseur de vibration peut nous donner directement la partie réelle et 

imaginaire dans le domaine des fiéquences comme à la Figure 8.1 1. 

Le graphique suivant a été mesuré sur une machine Okuma MX45VA.E avec une fiaise % po. à 

deux dents lors du cours à Charlotte 1141: 
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Figure 8.11 Identification des modes 

Les résultats ainsi obtenus sont l'addition de chaque mode directionnel où l'on voit, au niveau 

de chaque fréquence propre, une diminution de l'amplitude de la partie imaginaire. On peut 

traiter les graphiques ainsi obtenus comme plusieurs systèmes masse / resson / amortisseur 

indépendant en tenant compte de cette addition. On identifiera chaque mode comme suit [14]: 

Le coefficient d'amortissement pour chaque mode est: 

La rigidité de chaque mode est : 



et la masse équivalente de chaque mode est : 

où fi, hi, h h, sont relevées sur les graphiques de la partie réeue et imaginaire de la fonction de 

transfert mesurée pour chaque mode. 

fi = eauence de la pointe réeiie positive gauche de Re(G(o )) 

hl = amplitude de la pointe réeiie positive gauche de R&G( w )) 

f, = fiéquence de Ia pointe réelle négative droite de Re(G( a, )) 

h, = amplitude de la pointe réelle négative droite de Re(G(o )) 

Notez qu'habitueiiement le facteur d'amortissement se situe entre O et 0.1. Une b o ~ e  

approximation en hisage consiste à prendre = 0.05. 

Cette identification nous permettra de faire l'analyse indépendante des vitesses optimales pour 

chaque mode. Elles seront ensuite analysées sur le même graphique pour tenir compte de leur 

combinaison. Nous verrons comment &ire cela dans la section suivante qui traite du choix de 

la vitesse de rotation. 

8.7 Choix de la vitesse optimale de rotation 

Dans le calcul de la profondeur de wupe  axiale Limite minimale, nous avions trouvé que le 

broutage pouvait apparaître à plusieurs fréquences. Nous avions alors obtenu pour un procédé 

de fraisage en bout que la profondeur axiale de coupe limite était : 



ou G ~ ( o  ) est la fonction de transfert orientée qui représente la machine-outi~. Elle fait le  tien 

entre la force appliquée par la coupe Fx(o)  dans la direction où l'on a mesuré les fréquences 

propres et la déflexion obtenue X( w ) dans cette direction. 

Cette fonction de t r d e r t  peut varier selon la Eéquence de l'excitation o , ici désignée comme 

étant la fréquence de broutage. On peut représenter, pour le cas général (fonction du 2' ordre 

ou plus), le diagramme de phase de la réponse de la fonction GAa> ), soit X(a> ). 

Figure 8.12 Diagramme de phase pour un système do 2' ordre ou plus 



où # = retard de X(a) sur la force F qui a ici été représentée sur l'axe des réels (qui sert de 

référence). Notez que la projection de X(o ) dans la direction normale à la coupe, soit Y ( o  ) 

est aussi déphasé avec le même angle. # représente aussi l'angle que fait la fonction G d ( a ) )  

dans le plan de phase. 

Notez que pour un système de deuxième ordre 4 > d2 et donc O < E < 2x (départ à 2n) pour 

que les conditions suivantes s'appliquent toujours: 

ou E représente le retard qui peut être tiré de : 

rappelons que : 

f = fréquence de broutage w] 
N = nombre d'ondulations complètes (appelé aussi nombre de lobes) entre chaque 

passe ou chaque dent. Nombre entier. 

n = vitesse de rotation [rot/s] 

z = nombre de  dents de la h i s e  [dentdrot] 



Nous avons choisi un peu plus tôt de modéliser notre système par un système de deuxième 

ordre à plusieurs fréquences propres (modes directionnels). Eh bien, lorsqu'on mesure la 

rigidité, I'arnortïssement et la masse équivalente pour chaque mode comme indiqué 

précédemment, on peut trouver la limite de stabilité pour chaque vitesse de rotation. On peut 

donc faire un graphique de la vitesse de rotation en fonction de la limite axiale de profondeur 

de coupe pour dïKérentes valeurs de N (O. 1, 2, . . . ) pour chaque mode. Voici les principales 

étapes qui permettent de tracer ces courbes pour chaque mode: 

1) Mesurer expérimentalement ou déterminer les paramètres suivants : S & CO,,, U, C, m. 

2) Fixer la valeur de la fiéquence de broutage. Pour un système de deuxième ordre, o varie 

de o, a + pour que Re(G4o))cO. 

3) Pour la valeur nxée de o, calculer la valeur de Re(Gd(o)) et Irn(G@)) et en déduire la 

valeur de 4 et E d'après le plan de phase. Notez qu'on peut utiliser la formule suivante 

pour le calcul de e : 

On calcule en même temps la valeur de la profondeur de coupe axiale Iimite bi, : 

4) On calcule ensuite avec le retard E, la vitesse de rotation correspondante n, pour différentes 

valeurs de N qui représente le nombre d'ondulation entre chaque dent: 

5) On trace ensuite sur un même graphique, toutes les combinaisons de n et b h  obtenues pour 

chaque valeur de N et cela pour chaque mode. 



On obtiendra alors, pour chaque valeur de N, un lobe qui détermine la limite de aabiiite dans le 

graphique de la profondeur de coupe b en fonction de la vitesse de rotation n comme à la 

Figure 8.13 : 

Figure 8.13 Création des lobes de stabilitb 

On voit que chaque lobe possède une limite inférieure qui correspond à ( b b b  sous IaqueUe 

aucune instabilité n'est possible. On peut aussi voir le lien entre la partie réeiie de la fonction 

de transfert et la limite de stabilité vs la vitesse de rotation. 

Pour un système ayant plusieurs fiéquemes propres, on fait simplement la superposition des 

lobes de stabilité pour chaque mode directionne! comme sur le graphique suivant qui 

représente les lobes de stabilité pour un système du deuxième ordre ayant 3 fréquences 

propres: 



Figure 8.14 Lobes de stabüitt pour un système i plusieurs fMuences propres 

Notez que les courbes en poimillées sur la Figure 8.14 représente les lobes où N = O. Le 

graphique précédent n'est donné qu'à titre d'exemple. Le programme qui a servi a sa 

réalisation est fourni en annexe O. Ce programme calcule les limites de stabilité en fonction de 

la vitesse de rotation pour une opération de rainurage dans l'aluminium (matériel dans lequel 

nous suggérons que les tests soient faits). Le graphique de la Figure 8.14 a été tracé pour une 

fraise a deux dents. Un autre programme conçu pour un système du deuxième ordre à une 

seule fiéquence propre a été aussi inclus en annexe O. Celui-ci calcule en plus des lobes de 

stabilité, les courbes d'ajustement de la vitesse de rotation avec la fiéquence de broutage, ce 

que nous verrons dans la prochaine section. Nous l'utiliserons à la section 8.9 pour f ' e  la 

prédiction théorique du comportement de notre machine pour le premier mode caiculé Ion de 

l'étude dynamique. 



8.8 Ajustement de la vitesse avec la fréquence du broutage 

On peut remarquer plusieurs faits intéressants sur les graphiques de la Figure 8.13 : 

La fréquence de broutage est près de la tiequence naturelle (iidiquée par « natural 

frequency » sur le graphique gauche de la Figure 8.13) de la machine mais elle est 

légèrement supérieure à celle-ci. En fait, la fiequence de broutage est égale à la fiéquence 

naturelie du système composé de la machine et de la coupe qui agit en rétroaction avec la 

machine. 

Les lobes de stabilité sont de plus en plus rapprochés à mesure que le nombre d'ondulations 

entre les dents (N) augmente et que la vitesse diminue. 

Des zones de stabilité de plus en plus grandes apparaissent à mesure que la vitesse de 

rotation augmente 

Curieusement, la plus grande profondeur de coupe permise survient lorsque la fiéquence 

d'attaque des dents est égale à la fiequence naturelie de la machine. Les ondulations créées 

par la dent précédente et par la dent coupant actuellement sont alors en phase. L'épaisseur 

de coupe est alors constante du point de vue de l'outil. 

On peut tirer profit de ces dernières obsefvations pour le rétablissement de la aabiîité du 

processus advenant l'apparition du broutage. Si on trace sur un même graphique, la fréquence 

de broutage pour N = 0,1,2,3,. .. en fonction de la vitesse de rotation et des multiples de la 

fréquence d'attaque des dents de la fiaise en fonction de la vitesse de rotation pour une 

fréquence propre du système, on obtient le graphique du bas de la Figure 8.15. 



Vitesse de rotation , n ( rprn ) 

Figure 8.15 Méthode d'ajustement de Ii vitesse avec Ir f*uence de broutige 

On retrouve dans le graphique du haut de la Figure 8.15, les lobes de stabilité qui nous 

indiquent les zones opérables de profondeur de coupe axiale en fonction de la vitesse de 

rotation de la broche. Les zones apparaissant en hachurés correspondent à des zones de 

broutage. Les zones de broutages à basse vitesse n'ont pas été représentées. Dans le graphique 

du bas, on retrouve, tracé sur un même graphique, la fiéquence de broutage (lignes courbes) et 

la fiéquence d'attaque des dents Oignes droites) ou un de ses multiples (2 A, 3ft, 4It) en 

fonction de la vitesse de rotation de la broche. On peut donc voir la correspondance entre le 

haut et le bas de la Figure 8.15. Lorsqu'iI y a apparition du broutage, on peut l'éliminer en 

changeant la vitesse de rotation de la broche de sorte que la fiéquence d'attaque des dents (ou 



un de ses multiples) soit égale à la fréquence mesurée de broutage. La mesure se fait par des 

moyens acoustiques. Voici la façon de procéder pour maximiser la profondeur axiale de coupe 

possible pour une machine donnée (en supposant qu'il n'y a pas de Limitation de puissance) : 

Faire tourner la broche à sa vitesse maximale. 

Augmenter la profondeur de wupe  axiale jusqu'à ce que le broutage se manifeste et 

mesurer sa fiéquence. 

Ajuster la vitesse de la broche pour que la fréquence d'aîîaque des dents (ou un multiple) 

soit égaie a la fiéquence mesurée de broutage. Le broutage devrait don être éliminé. 

Augmenter de nouveau la profondeur de coupe axiale jusqu'à ce  que le broutage se 

manifeste. 

Ajuster de nouveau la vitesse. 

Si l'ajustement de vitesse ne rétablit pas la stabilité et ce après 3 essais, arrêter le processus 

et revener au dernier point de stabilité trouvé. Ii correspond alors a l'optimum. 

Cette méthode est appelée en anglais (t speed regdation control B. EUe est très pratique dans le 

cas où on ne CO-t pas les lobes de stabilité. On peut alors en utilisant des méthodes 

d'acquisition acoustiques simples, détenniner quel sera le point d'opération qui maximisera le 

taux d'enlèvement de matière. 

Le graphique présenté précédemment (Figure 8-15) illustre la méthode par divers points 

d'opération. On commence d'abord par faire tourner la broche à sa vitesse de rotation 

maximale, soit dans cet exemple 30 000 RPM. On augmente ensuite la profondeur de coupe 

axiale jusqu'à ce qu'il y ait apparition du broutage (point A). On ajuste la vitesse de rotation 

de manière à ce que le double (ici c'est le double car la vitesse maximum de rotation 

correspond à la fréquence de broutage pour N = 1) de la fiéquence d'attaque des dents (2ft) soit 

égal à la m u e n c e  de broutage @oit B) tout en gardant la même profondeur de coupe axiale. 

On augmente encore la profondeur de  coupe axiale jusqu'à ce qu'il y ait encore apparition du 

broutage (point C). On ajuste encore la vitesse de rotation de manière à ce que le double de la 

fréquence d'attaque des dents (2A) soit égal à la Eéquence de broutage (point D). On augmente 

à nouveau la profondeur de wupe  axiale (point E) mais on n'obtiemt pas d'instabilité. Afin de  



voir si on peut encore aller plus loin, on augmente a nouveau la profondeur de coupe et on a 

alors instabilité (point F). À ce point, on voit bien qu'on ne pourra plus rétablir la stabilité 

mais l'utilisateur de cette méthode ne tonnait pas les lobes de stabilité et ne sait donc pas qu'il 

est dans un cul-de-sac. Il continuera donc le procédé en essayant d'ajuster la vitesse mais cette 

fois-ci, puisque le broutage a une fréquence beaucoup plus haute, en la réglant à 3 fois la 

fréquence d'attaque des dents (point G) tout en gardant la même profondeur de coupe. 11 se 

trouvera encore en situation de broutage (il retombe don sur la ligne de broutage au lieu d'être 

sur la droite 3A). Il tentera alors d'ajuster la vitesse à deux fois la fiéquence d'attaque des 

dents (2ft) mais encore sans succès (Point H). On reviendra alors au dernier point de stabilité, 

Ie point E. 

La pièce d'essai qui représente ce processus est montrée dans la Figure 8.16. On voit qu'il a été 

possible de passer d'une situation instable avec une profondeur de coupe axiale de 0.5 mm à 

une situation stable d'une profondeur de coupe de 1.5 m. On voit qu'à 2 mm, la stabilité est 

impossible, à moins d'utiliser d'autre moyens de rétablissement de la stabilité (outil avec 

géométrie spécial, variation de la vitesse, etc.). 

Figure 8.16 Pièce test pour ajustement de Ii vitesse du graphique précédent 

Notez qu'il existe maintenant des machines dotées de mécanisme d'ajustement automatique de 

la vitesse de rotation permettant un ajustement en cours d'usinage. 



8.9 Prevision theorique des performances 

Lors de l'étude dynamique, nous avons calculé les quatre premiers modes de  la broche. La 

première Gréquence propre a été trouvée à 3654.53 Hz (22 962.09 rad/s). Nous avions aussi 

calculé la rigidité statique équivalente radiale au droit de l'outil, soit K, = 5.158 e 5 N/m. 

Bien entendu, on ne connaît pas I'amoriissement, la masse et la rigidité équivalente de chaque 

mode. Mais on peut faire une prévision théorique qui nous indiquera les zones de plus grande 

stabilité sans qu'on en connaisse nécessairement la valeur exacte. 

Nous allons donc filln un estimé théorique en supposant seulmient une fiéqueace propre, la 

première à 3654.53 Hz. On supposera que le facteur d'amortissement < est égal à 0.05. Ceci 

correspond a une valeur moyenne en usinage haute vitesse couramment rencontrée. Nous 

aiions aussi supposer la rigidité du premier mode, égale a la rigidité équivalente de la broche. 

Cela nous donnera le pire des cas car en fhit la rigidité équivaiente de l'ensemble est 

assurément plus faible que la rigidité d'un des modes séparés (on peut le voir comme s'il 

s'agissait de ressorts en série). 



Voici donc le résultat que nous obtenons pour une tiaise a deux dents en rainurage: 

x 104 

Figure 8.17 Prévision théorique des perCorminces - Friisage/minurage i 2 dena 

Sur la Figure 8.17, le graphique du bas correspond aux lobes de stabilité pour (à partir de la 

droite) N = 0,1,2,3, . . . Le graphique du haut correspond quant à lui à la eéquence de broutage 

pour N = 0,l ,î,3,. . . en fonction de la vitesse de rotation (lignes courbes, pour o varie de uh à + 

a,) et des multiples de la fréquence d'attaque des dents de la Baise en fonction de la vitesse de 

rotation (lignes droites). Notez que la vitesse de rotation maximale de la machine est de 1 S û û  

RPS (90 000 RPM). Les courbes apparaissant en pointillées correspondent à N = O ou a la 

fréquence d'attaque des dents. On peut voir qu'il y a une zone de stabilité autour de 850-900 

RPM qui nous permettra d'atteindre jusqu'à lmm de profondeur de coupe axiale en rainurage. 



Si maintenant on considère une fiaise à quatre dents on obtient : 
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Figure 8.18 Prévision théorique dcs pedormances - Friisigclriinuragc A 4 dents 
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On voit que la limite minimale de profondeur de  coupe awiale est deux fois plus petite pour une 

fraise à quatre dents, soit 0.158 mm au lieu de 0.3 16 mm avec une fraise a deux dents. Même 

s'il sera plus facile d'exploiter des zones de plus grande stabilité (entre N = 1 et N =O ), il seni 

par contre plus dangereux de  s'y aventurer car on risque de rencontrer une instabilité due a la 

fréquence d'excitation des dents si on ne travaille pas en immersion radiale totale (rainurage). 

Par contre, le niveau des forces sera moins élevé que pow une fraise à deux dents et les 

déflexions pourront être finalement moins élevées. On pourra donc le vérifier 

expérimentalement. 
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8.10 Conclusion sur l'étude du broutage 

L'étude des différents types de broutage nous aura permis d'approfondir nos connaissances sur 

le fiaisage. Cette connaissance nous permettra de pousser au maximum les Limites de 

profondeurs axiales de coupe que l'on pourra utiliser sur notre broche. 

De plus, suite à l'étude dynamique, on a pu estimer théoriquement qu'elles seront les zones 

d'opération les plus stables et profitables pour notre machine. Il restera, dans un travail fùtur, a 

tester la broche pour vérifier si les prévisions théoriques étaient réaüstes et de trouver les 

paramètres de coupe les plus performants qui minimisent le coût global d'usinage. 



CHAPITRE 9 

CONCLUSIONS 

9.1 Rétrospective 

Au début de ces recherches, nous avons identifié que le principal problème rencontré dans le 

domaine de l'usinage de moules et matrices était le manque de flexibilité des machines. Les 

machines universelles sont généralement adaptées pour effectuer une multitude d'opérations et 

n'offrent pas à prix raisonnable des machines multi-broches (basse, moyenne et haute vitesses) 

qu'on peut changer rapidement. 

Nous avons donc entrepris la conception et la fabrication d'une broche de fraisage haute 

vitesse visant la fabrication d e  moules et matrices de  petites dimensions. Tout d'abord, nous 

avons fait le cahier des charges des opérations et des pièces à réaliser en se basant sur 

différents articles publiés sur le sujet de l'usinage haute vitesse. Partant de ce  cahier des 

charges, nous avons analysé l'opération de Eraisage en énumérant les entrées du système 

(composé de la machine et de  la pièce) et en décortiquant les vitesses et puissances moyennes 

requises. Nous avons même poussé un peu plus loin en créant un programme nous permettant 

de suivre la forme de l'échelon de force ressentie par l'outil pour une multitude de paramètres 

d'usinage. Un résumé sur I'usinage haute vitesse a aussi été fait pour que le lecteur puisse 

comprendre Ia raison de son utilisation et de la conception de la broche. 

Suite à l'analyse du cahier des charges et du procédé, nous avons commencé la conception de 

la broche proprement dite par l'étude statique. Dans cette première étude, nous avons fait les 

premiers dimensionnements d e  la broche (rigidité statique) afin de rencontrer les exigences 

requises dans le cahier des charges (déflexions maximales) et nous avons choisi le type de 



paliers utilisés. Ensuite, nous avons fait une étude dynamique préliminaire où nous avons 

vérifié si l'optimum statique correspondait bien à l'optimum dynamique. De plus, nous avons 

introduit les outils de calculs par éIémmts finis dont nous nous sommes servis pour calculer les 

modes vibratoires de la broche. La conclusion de l'étude dynamique préliminaire et de l'étude 

statique nous a permis de fixer un espacement entre roulements de 40 mm et surtout de 

comprendre l'influence de ce paramètre sur les performances statiques et dynamiques. 

L'étude technologique est venue ensuite résumer les choix que nous avons posés Ion de la 

conception de la broche. Les tests que nous avons effectués pour la conception d'un moteur 

pneumatique y ont été résumés. À la fin de ce chapitre, toutes les dimensions, matériaux et 

accessoires ont été déterminés. La section suivante, l'étude dynamique, nous a pennis d e  

calculer, avec les dimensions finales de la broche, les modes vibratoires nécessaires pour 

l'analyse et la prédiction des performances d'usinage. Nous avons de plus vérifié avec une 

méthode simplifiée de calcul, la méthode Rayleigh-Ritz, si le programme d'éléments finis 

utiIisé donnait des résultats réalistes. 

Finalement, nous avons fait l'étude de l'instabilité de coupe (broutage) et nous avons identifié 

des paramètres d'usinage qui permettaient un plus grand taux d'enlèvement de matière. La 

prévision théorique des performances d'usinage, à l'aide des résultats obtenus lors de  l'étude 

dynamique finai, a aussi été réalisée. 

9.2 Perspective de recherche et d6veloppement 

Beaucoup de travail reste à faire afin de clore le projet. Nous l'avons classé en trois catégorie : 

Mesure des pcrformrnces hors-usinage sur banc d'essai 

Il s'agit ici de faire la caractérisation des pertiormances généraies de la broche : 

puissance fournie par la broche, puissance consommée, rendement, graphique du 

couple fourni en fonction de la vitesse, temps de  réponse de la commande de puissance, 

durée de vie des roulements, etc. 



VCrification des prévisions théoriques de strbilitk 

Lors de l'étude dynamique, nous avons calculé les modes de la broche. Nous avons 

repris ces données lors de l'étude du broutage pour établir les conditions limites de 

stabilité Ion d'une opération de Maisage en bout. Il faudrait maintenant vérüier 

expérimentalement la valeur de ces prédictions : mesure des modes, détermination 

de la limite de profondeur de coupe axiale pour toutes les vitesses admissibles de la 

broche. 

Étude des paramètres d'usinage pour le fmisage en bout 

Ce travail peut être réalisé avec ou sans la broche que nous avons réalisée au cours 

de ces recherches. C'est sans doute le travail le plus rentable à f ~ e  du point de 

vue économique à court terme et il pourrait très bien être réalisé de pair avec 

l'industrie. Il s'agirait de créer un algorithme pour le choix des paramètres 

d'usinage optimums pour une machine utilisant une hise  donnée dans tel type de 

matériel. Ce pourrait être aussi la création d'un guide d'utilisateur pour l'usinage 

haute vitesse. 

Après avoir visité un bon nombre d'ateliers d'usinage au Québec, il semble que l'utilisation 

des techniques permettant de tirer profit de l'usinage haute vitesse soit pratiquement 

inexistante. Généralement, les gens ne comprennent pas quel est le but des hautes vitesses de 

rotation maintenant accessibles sur de nombreuses machines. Dans le meilleur des cas 

rencontrés, on usine à haute vitesse avec d'exceiientes machines permettant l'obtention de très 

bons finis de surface et ainsi on réduit le nombre de machines utilisées. Mais encore là, tes 

profondeurs de coupe sont faibles et la connaissance des causes du broutage et des moyens 

pour i'éviter est absente. 

II y a beaucoup de développements possibles au niveau de la recherche fondamentale en 

usinage haute vitesse. Par contre, ces recherches sont parfois longues et coûteuses. Je 

m'interroge sur la pertinence de ces recherches dans le contexte actuel de retard que nous 

avons au niveau de l'industrie aujourd 'hui. C'est pourquoi je suggère une recherche orientée 

vers l'éducation de l'industrie en développant des outils permettant une utilisation plus facile 



des théories sur l'usinage haute vitesse (comme des bases de données faciles à utiliser sur le 

poste de travail). Après tout l'éducation, n'est-ce pas là la vocation première de l'Université 

dans notre société ? 
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ANNEXE A 



A. 1 Modèle des forces d'usinage 

Cette annexe présente de fâçun plus détaillée, la méthode plus générale tirée de  [15] basée sur 

la théorie de Merchant servant à estimer sur le long du parwun fait par une dent, la forme 

exacte de l'échelon de force résultant des forces tangentieiies et de répulsion. 

A.1.1 Hypothèses de depart 

Le modèle suppose : 

une pression spécifique de répulsion (Ks) homogène, donc un matériau homogène. 

une pression spécifique de répuision (Ks) constante peu importe l'épaisseur du copeau. 

un angle d'hélice non nul, ce qui est presque toujours le cas en réalité et toujours le cas 

pour nous. 

un outil neuf: donc aucun facteur de comection pour l'usure. 

les dents de la fiaise régulièrement espacées 

= des forces axiaies nulles 

des profondeurs de coupe d a t e  et radiale constantes 



A.1.2 Entrées 

Reprenons la Figure 3.3 iiiustrant le modèle : 

Figure A.1 Modèle utilisC pour le fraisage en bout 

Comme énoncé dans le texte principal de ce mémoire, la figure précédente ïiiustre une vue de 

haut d'une coupe selon 2-2 à une hauteur z de la fiaise par rapport au bout de celle-ci. 

L'avance d'usinage se fait dans la direction X (i'outil se dirige vers la direction X positif). La 

profondeur axiale de coupe est a.. La profondeur radiale de coupe est a, et est délimitée de 



l'angle (, (a start of cut )D ou départ de la coupe) à l'angle 4. (a exit of cut )) ou sortie de la 

coupe) pour chaque point de I'arrête de coupe. 

Les données que doit entrer l'utilisateur dans le programme sont: 

la profondeur de coupe axiale a. [mm] 

I'angie d'hélice fl [degrés] 

la vitesse de coupe v [mhin] 

l'avance d'usinage f [rnmlmin] 

le nombre de dents de la fhise z 

le diamètre de la f i s e  D [mm] 

la pression spidique de coupe K. ~ l m z  ou W/m3/s] 

les angles d'entrée et de sortie caractérisant la profondeur de coupe radiale. 

On peut les calculer de la façan suivante si on connaît la profondeur de coupe radiale ar [mm): 

Pour le fraisage en avaiant : 

Pour Ie fraisage en remonmnt : 

Et bien sûr le programme peut tenir compte de n'importe quelle situation entre les deux 

types de f i sage ,  par exemple 4 = d 4  a # = 37d4 

Le programme convertit les données entrées dans les bonnes unités pour fin de calcul. Notez 

que le programme, tel qu'il est présenté ici, n'est pas en mode interaction avec l'utilisateur afin 



d'accélérer l'entrée des données mais peut être rapidement converti pour que l'utilisateur 

puisse entrer toutes ses données dans le format précédant à chaque utilisation. 

A L 3  Entrees relatives aux conditions de coupe du cahier des 
charges 

r~aramètru / Type d'opération Ebauche 1 Finition 1 Dcsign 

[mm] 
Angle d'hélice $ [degrés] 

Vitesse de coupe v [ d m U r ]  

1 Pression spécifique de coupe K. 1 4000 1 - 1 4000 

1 1 O- 1 1 O. 5 
4 

Avance d'usinage f [drnin] 
Nombre de dents de la hise z 
Diamètre de la f i s e  D imml 

Profondeur de coupe axiale a, 

30 
300 

Tableau A.1 En* du programme 

Profondeur de coupe radiale 
Pr [mm): - 

4 s  Iradl 

Nous présentons ici les équations et variables sur lesqueiles se basent les calculs faits dans le 

programme. Les commentaires placés dans le programme expliquent plus en détail, la façon 

de fonctionner de l'algorithme pour prendre en compte tous les cas possibles dans le calcul. 

Les variables sont aussi toutes définies dans le programme. 

30 
500 

5000 
2 
3 

2000 1 2000 

Voici donc les p ~ c i p a l e s  équations soit : 

30 
5 0 0  

2 
3 

0.5 

2.3 1 

l'étendue diamétrale y [en radians] (« spread of  a tooth ») d'une dent due à l'immersion 

axiale et à l'angle d'hélice : 

2 
3 

0.5 

2.3 1 

1 

1.91 



Où r = rayon de la fiaise 

= l'épaisseur du copeau h à un angle ( [rad] où l'on trouve un incrément dz de hauteur pour 

l'intégration : 

où F = avance par dent 

on peut alors calculer l'élément de force tangentielle : 

et la force de répulsion 

dF, = c dF, 

Où c est une constante qui dépend de l'angle de coupe de la fiaise (rake angle) et est en 

général égale à 0.3 pour Ies fraises en bout qui ont un angle de coupe de 10 degrés (pour 

l'acier). 

On peut ensuite calculer les forces élémentaires projetées selon les directions X et Y. 



On intègre ces forces pour la dent 1 sur l'intervalle [+ 1 - y, ( 1], pour la dent 2 sur 

l'intervalle [ ( 1 - iy + 4 ,  ) 1 + 4 ,], etc., avec la contrainte pour chaque dent : 

4. C 4 < ( . où en dehors de cet intervalle les contributions aux forces sont nulles. 

où # , correspond au pas d'une dent (espace angulaire entre chaque dent). 

Et on obtient les forces totales projetées dans la direction X et Y: 

Et la force totale (F) qui est la somme quadratique des deux forces précédentes est égale à: 

Il est possible de calculer la moyenne de cette force sur un tour que nous appellerons F,. 

La force F fait un angie (a) par rapport à la direction des X positif dans le sens horaire de (pour 

chaque position de la Eraise): 

autrement : 



Programme 

% Programme M . m  
94 Donald Dupont juin 1999 
% Ce Programme calcule la force résultante sur 
% unc fraw à bout plat à z deats avec un angle d'hélice B (deg) 
% usinant du matériel ayant une constante Ks (NImm2) à une profondeut 
% axiale Aa (mm) et une profondeur radiale dttimitçe par as (rad) et a (rad) 
% à une vitesse V (m/min) avec une avance f (mmhin). 
O h  

%DÉFINITIoN DES DoNNÉEs 
Y 0  

% aa=profon&ur & coupt axiale en m&re 
% as=angle de déparr en radians Winkint l'engagement dans le malériel 
% ae=angle de sortie en radians &finissant l'engagement dans le matériel 
% &angle d'hélice en radians 
% V=vitesse de coupe en mimin 
% @avance en &min 
% z=nombre & &nts 
% D=Diamétre & la fraise en mkre 
% Ks=Constante & répilsion du mattriel en N/inm2 ou W/m3/s 
% RPM=vitessc de rotation en rotation par minute 
% fi=avance par &nt en m/dent 
% n=nombre d'itération pour l'intégration 
% phipl-distance entre chaque dent ou pas des dents en radians 
% m o n  de la f i s e  en m 
% psi=angle diamétrale en radians qu'occupe chaque dent due A son angle 
% d'hklice et à sa profondeur & passe a x d e  
% dphi=valeur de l'incrément en radians pour l ' i i t i o n  
% Ftot=Force totale en N additionnd dans le but & calculer la force moyenne sut un tour. 
% Fx=Matrice des foras dusinage selon x en N 
% F~Matrice  des forces dusinage selon y en N 
% F=Matrice dw forces diisuiage non decomposéies en N 
% phi l-variable utilisée pour intégrer & as à ae par dphi 
% phi(rn)=position angulaire & la m iémc dent 
% i=variable &crivant la position dans les niatxices F.Qy,F et angle. 
% m=variable indiquant te numéro & la &nt que nous intégrons 
% phic=variable utilisée pour intdgrcr sur psi pour chaque &nt par dphi 
% angk=angle entre Fx et F en degrés. 
% Fmoy=Force moyenne sur un tour. 
% a n g l e t o ~ i t i o n  angulaire 
% Ft-Force tangentielle a la direction de la coupe 
% Ftott=Force cotai tangentieile en N additionné dans le but & calculer la force moyenne 
% tangentielle sur un tour. 
% Ftotmoy = Force tangentielie moyenne sur un tour. 
% Fr=Force de répulsion sur l'outil, perpendiculaire A la direction de la coupe. 
% 
% DESCRIPIlON DU FONCTIONNEMENT DU PROGRAMME: 
Y0 
% NOTE: début de la dent = 
'%O 

% 1- Boucle qui incdmente la position axiale & as à as +phip par dphi pour connaître 



% les forces résuitantes pour chaque position angulaire 
Y0 
% 2- Détermination & la contribution de chaque dents à la force 
% totale (A i'intérieur & la premiére boucle) 
Y0 
% Chaque dent se retrriwe ctans un des cas suivants: 
W O  - ler cas: phi(m)c;te et (phi(m)-@)a 
YO le début* & la &nt coupe le matériel mais la fin est bors du matériel 
Y0 
YO - 2e cas: phi(m)be et (pbi(m)-psipas 
% le déôut et la fin* de la &nt coupe le matériel- 
% 
YO - 3e cas: phi(m)>ae et @hi(m)-@)<as 
YO le debut et la fin & la &nt sont hors du matériel mais non le milieu & celle4 
Y0 
YO - Je cas: phi(m)>ae et aeyphi(m)-psipas 
YO le &%ut & la dent est hors du maMe1 mais la fin & la dent coupe le matériel. 
Y0 
YO - 5e cas: phi(m)>ae et ae<@hi(m)-@)>as 
YO le &nt est complètement hors Q matériet, il nv a aucune contn'bution 
Y0 
% * NOTE: Début & la dent = engagement & la &nt à la base de la fraise 
YO Fin de la dent = dégagement & la dent A la hauteur aa 
YO Le &but & la dent et la fin de la dent sont seulement des temes qui servent à 
YO s i m e r  qye la &nt, dû à son angle d'hélice et la pofondeur de p s e  axiale 
YO est engagé sur un certain angle diam&ai. 
% ENTRÉEs (Le progranime of& la possiité & laisser ltsager entrer ses propres Qmées) 
Y0 
Yo~ia=input(Entrer la profondeuf & coupe d e  en mm : 1/lOûû; 
aa=û.ûû 1; 
Yaas=inpt(Entrer l'angle & départ (as) en rad : '); 
~ 2 . 3 ;  
Yoae=inpit('Entrer l'angle & sortie (ae) en rad : *); 
a q i ;  
O/oB=input('Entrer i'angie d'hélice B degrés : ')/360*2*pi; 
B=30/360f 2*pi; 
%V=input('Entrer la vitesis & ampe en d m i n  : 7; 
V=500; 
O/o=input('Entrer 1' avance d'usinage en d m i n  : ')/(1000); 
* 5 ;  
Y.&=input(Entrer le nombre & dents dc la fraise : 7; 
2=2; 
YoI)=inpui('Entrer le diametre de la fWse en mm : ')/1000; 
0-0.003; 
YaKs=input(Entrcr la constante de répilsion spécifique du mattriaux en N/mm2 ou cn W/m3/s: *)* 100(r2; 
k 4 9 ;  
Y0 
Y0 
% CALCULS PRÉL~MINAIRES 
% 
RPM=V/(pi * D); 
A=f7(z*RPM); 
n=30; 
phip'2 *pi/z; 
r=D/2; 
psi=aa/r4 tan@); 



dp hi=(psi)/n; 
Y0 
Y0 
% MITIALISATIONS VAEUABLES 
% 
Ftot=û; 
Ftott-d; 
F.FO; 
FW; 
F=O; 
Ft=O; 
Fr=O; 
angletour=O; 
angle=O; 
phi 1 =as; 
i=l; 
Y0 
% 1 re BOUCLE CALCUL DE phi 1 &: (as) a (as + phip) 
Y0 
Y0 
while phi 1 <= (astphip.0000000000000 l), 
Fx(i)=O ; 
Fy(i)=O; 
Ft(i)=a; 
Fr(i)==; 
m = O ;  
%% 2e BOUCLE CALCUL DES FORCES, CONTRIBUTION DE CHAQUE DENT 
m=l; 
whiie m<=z, 
phi(m)=phi 1 +phip*(m- 1); 

an@etour(i)== 1; 
% CALCUL DES FORCES 

if phi(rn)qae-.- 1), 
if (phi(rn)-psi)c(as-.Oooooooooooo 1 ), 

% ler CAS 
phbas;  

while phis(phi(m)-0.000000000000 l), 
Fx(i)=Fx(i)+Ks8ft*dphi*r/tan@)*sin(phic)*C06(phic)+o.3 *Ks*A*dphi*r/tan(B)*(sin@bi~))~2; 
Fy(i)=Fy(i)+Ks*ft*dphi*r/tan@)*(sin@hic)23 *Ks*ft*dphi*r/tan(B)*~n(phic)*00iphic); 
Ft(i)=Ft(i)+Ks* fi* dphi8r/tan(B)*sin(phic); 
Fr(i)=û.3*Ft(i); 

phic=phictdphi; 
end 

else 
% 2e CAS 

phic=phi(m)-psi; 
whiie phiHphi(m)-.000000OOOOOOO I), 

Fx(i)=Fx(i)+Ks*A*dphi* r/tan(B)*sin(phic)*ec)+0.3 *Ks*A*clphiCr/tan(B)*(sin(phic)~2; 
Fy(i)=Fy(i)tKs*fi*dphi*rltan(B)*(sin~~))~24.3 * k * f i * ~ * r / m @ ) * ~ n ~ c ) * ~ @ c ) ;  
Ft(i)=Ft(i)+Ks*A*dphi*r/tan@)*slli(phic); 
Fr(i)=û,3*Ft(i); 

phic=phi*hi; 
end 

end 
else 



if (phi(m)-psi)<(as-O.ooooooooooooo 1), 
%3E CAS 

phic=as; 
while phic<(ae-.0000000000QO l), 

Fx(i)=Fx(i)tKs W+dphi*r/tan(i3)*sin~c)*COS(PIUc)cO3 * Ks*ft*dphi*r/tan(B)*(sin(phic))"2; 
Fy(i)=Fy(i)+Ks*A*dpSLi*r/tan(B)*(Sin(phic)~Z-0.3 *Ks*A*dphi*r/tao@)*sin(~c)*cos(phic); 
Ft (i)=Ft(i)eKs*fi*dphi*rftan(B)*sin(phic); 
Fr(i)=OPFt(i); 

phic==phic+dphi; 
end 

else 
if @hi(m)-psi)c(ae4.OOOOOOOOOOOOO l), 

O/& CAS 
phic-pni(m)*; 

while phi-ae--000000000000 l), 
Fx(i)=Fx(i)+Ks*rt*dphi*r/tan(B)*sin@hic)*COiphic)+0.3 *Ks8ft*dphi*r/tan(B)*(sin@hic))*2; 
Fy(i)--Ffii)+Ks+ft*dphi8rhan@)*(sin@hic)F24.3 *Ks*A*dphi*r/~n@)*sin@hic)*~c);  
Ft(i)-Ft(i)+Ks*It*dphi*r/tan(B)*Sin(phic); 
Fr(i)=0.3 *Ft(i); 

phimhiccdphi; 
end 

else 
%5e CAS 

% FAIT RIEN - AUCUNE CONTRIBUTION 
if F x ( i m ,  

Olafait rien 
else 
Fx(i)=û; 
end 

if F y ( i r n ,  
'%ofai t rien 
else 
Fy(i)=O; 
end 

if Ft(i)-=O, 
%fait rien 
else 
Ft(i)=O; 
end 

if F c ( i m ,  
%fait rien 
e k  
Fr(i)=O; 
end 

end 
end 

end 
m=m+l; 
end 
F(i)=sqrt(Fx(i)"2+Fy(i)"2); 
Ftot=Ftot+F(i); 
Ftott=Ftott+Ft(i); 
if F?r(i>--O, 

% FAITRIEN 
if Fx(i)<O, 
angie(i)=%tan(Fx(i)/(-Fy(i)))/(2 *pi; 



else 
angie(i)-atanFy(iflx(i))/(2*@)*360; 
end 
else 
angle(i)=O; 
end 

i=i+ 1 ; 
phi l  hi 1 *hi; 

end 
0/00/0 
% iMPRESSlON DES RÉSULTATS 
%Y0 
Fmoy=Ftot/(i- 1) 
Ftotmoy=Ftott/(i- 1) 
subplot(3 2 l ),plot(angia0~~,Fx',%3;xlabeI(~tion angulaire (Rad)');ylabel(Fx en W); 
~~1bplot(322),plot(angiet0~~,Fy','b');xiabl('position angulaire (Rad)');ylabel('Fy en N'); 
su~iot(323),plot(~giet0~~,F~%~;xlabeI~tion angulaire (Rad)?;ylabel(T en N'); 
subplot(324),plot(angletour,angle','b');~lCposition angulaire (Rad)');ylabel(*Angle en Qgrés'); 
subplot(325),plot(angiet0~~,Ft'~'b~;xlaCieICpwition angulaire (Rad)');ylabel('Force tangentielle cn N'); 
subplot(326),plot(anglet0~~~F~,'b~;xlabel~position angulaire (Rad)');ylabel('Force & répulsion en N'); 



ANNEXE B 



Calcul de la longueur optimale 

* *** DECLARATION DES VARIABLES ****** 
DoUsLE PRECISION LOPTE,KS,L,KNN,GP,WRpixy 
real rr 
N E G E R  RW,z 
PARAMETER (R=5,W=6) 

** Lopt = longueur opimale de la brocbe 
E = module de young & l'acier 

** il = moment d' inertie & la broche pleine 
** t = longueur entre Ie roulement avant et le point d'application & la force 
** S = section & la broche 
** K = rigidite cï un roulement 
** NN = module de section en cisaillement 
** G = module de cisaillement & 1' acier 
** D = Diametre exterieur & la broche 

E=2.lell 
nn=4/3 
g-8e10 
pi=acos(- 1 .) 
Write (*,*) pi 
Write (*,*) 'ENTREZ LE DIAMETRE DE LA BROCHE en mm' 
READ R*) DD 
D=DD/ 1000 

Wnte (*,*) 'ENTREZ LA DISTANCE L cn mm' 
read (r,*) II 
L=lY Io00 

Write (*,*) ENTREZ LA RIGIDITE DES ROULEMENT en N/m' 
read (r,*) k 

****** Calcul de la section et du moment d'inertie *** 
S=pi*d**2/1 
ü=pi*d4*4/64 

****** htialisation des variabie pwr la boucle *** 
z=O 
.u-1).001 



IF (y.ge.O.andz.eq.0) then 
z=1 
iopc=x 
END IF 

100 continue 
ri-lop* 1000 
Write(*,*) ZA LONGUEUR OFTïMALE EST 
wnte(w,200) mm1 

200 format(f4,0,a3) 

END 



Tableau de la rigidité totale pour différentes 
valeurs de diamètres 

Tableau en référence au graphique de la Figure 4.8. 

forot (bout & l'outil) 
Distaoce entre mer avao! et piaieau & broche d m 0.015 

Moment &inertie & la ck fa hoche I m4 4.91E-IO 

Fadeur de section (pour le e a l d  du cisailianent) n - 1.33 
Rigidité radiale du mer a d r c  Ka N/m 3.30E+07 
Rigidité rPdirile du pPlier avant Kb N/m 3.30E+û7 

Rigidité & la broche au dmit dt I ' d  Kout N/m 2.46E+06 
Rigidité totale au droit & le& K out total N/m 5.19E+05 

(suite) 

1 1 1 

Ka Nlm 4.6ûEW7 15.6!5E+07 6.45EM7 7.9SE+0~9.25E+07 1 .O 1EW8 
Kb Nlm 4.6ûE+07 [5.65E+07 6.45EM7 7.95E+07 9.25EM7 1.0 1EM8 

Kout N/m 6.26E+06 8.4 LE+06 1.16EH7 1.52EM7 1.93E+07 2.28E+07 
K out total 

I 

Nlm 5.9SEW5 6.10EWS 6.22E+05 6.30EW5 6.36E+05 6.398+05 

Tableau B.l RigiditC totde pour diff'érentes vlleuis de dirrn8tre. 



Calcul pour la broche ayant un diamètre de 
10 mm avec une force dsebauche de 79 N et 
une force de finition de 5.78 N 

B A 1  EBAUCHE 

Tableari B.2 Feuille de calcul ébauche 



L'outil représente 78 % de la déflexion totale. C'est donc dire qu'on pourra grossir l'outil si 

les déflexions sont trop élevées et les pefiormances seront meilleures car la broche est environ 

5 fois plus rigide que l'outil. 

FINITION 

- - -  -- 

Tableau B.3 Feuilït de cilcul finition 



Même si notre modèle estimant les forces se trompait de moitié, le cahier des charges serait 

quand même satisfait car les déflexions en finition, avec la force maximale estimée a 5.78 N 

est de seulement 1 1  un, donc moins de la moitié de ceiie maximale exigée. 



ANNEXE C 



CA Roulements de petit diamètre 

Angular contact 
bearings - separable 



ANNEXE D 



D.1 Comparaison de la rigidité calculee et celle 
fournie par FAG en NIpm 

Tableau D. 1 Rigiditk ulculées et celies données par FAG en N / p  



D.2 Précharge, rigidité axiale et radiale. 
19: h k d  and rigiâlty d iœarlng plrs h O- a X4nmr~gum-t 

35 
38 
47 
52 
62 

74 
a7 
w 
1 10 
rn 
134 
151 
156 
188 
lai 

19Q 
21 0 
21 5 
m 
2 4  

250 
2m 
275 
299 
323 

Tableau D.2 Tableau fourni par FAG 



Caractéristiques du roulement 

Tableau D.3 Dimensions et canct~ristiques des roulements FAG haute vitesse 



ANNEXE E 



Méthode de traitement par élément finis 

E L 1  Calcul de l'optimum dynamique sans entretoise 

E*l . le l  Entrées pour L = 39.4 mm 

Notez que la matrice de rigidité de l'élément #1 utilise E d  4 . 4  1 e 1 1 N/m2. 

DonnCes à 
introduire 

Nb n(9 msr ) Module E 2.1 Longueur totafe 
d'éléments (v~Flfication) 

Poisson p 0.27 
Densité V 7.83 IL td - 74.4 1 

Géométrie en 
[mm1 

Rigidités des 
appuis 

- -- 

paliers et 

Point 
N/m 

Régime de forces statiques 
appliquC 

Point Nm O 1 2 3 4 5 6 7 8 9 

Tableau E.1 Tableau des entrées 

N Y '  
Nm @ 

Masses et inerties calcul: 0e 0i L V 
concentrées 

M Y  19 
0-243 0.13 0.105 7800 2î.112 0.1538 

Point Nm O 1 2 3 4 5 6 7 8 9 

79 1 1 1 1 1 1 1 1 
1 1 

kg M 
kgmA2 I 

1 1 1 1 1 1 1 1 1 



E.1.2.1 Sorties pour L = 39.4 mm 

- -- --- - 

Figure E. 1 Représentation de Ia broche (diamètres et longueurs) 

Déplacements Rigidité Force 

Tableau E.2 Résultats statiques (dbfltxions) 

O 
O 
1 
1 
2 
2 
3 
3 
4 
4 
5 
5 
6 
6 
7 
7 
8 
8 
9 
9 

7.90E+01 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 
O 



Vecteur 

Figure E.2 Représentation graphique des déplacements (déflexions) 

Figure E.3 Résultats dynamiques 

itérations par le s o ~ r  A = -9.6E-07 Vecteurs 
' 2  = 0.033066 

Vmax = 308157 51 35.948 
r 
I 

4 1 

1 

80 I 
I 

Flèches dynamiques 



E, 1.3.1 Résultats dynamiques pour L variable 
Pour plusieurs valeurs de l'espacement des roulements, on a pour D = 10 mm: 

Tableau E.3 lm et 2' frCquences propres en fonction de L pour D =10 mm 

E.1.2 Calcul de l'optimum dynamique avec entretoise 

E. 1.1.2 Résultats statiques avec et sans entretoise pour L variable 

Tableau E.4 Déflexion en fonction de L avec entretoise 



E. 1.2.2 Résultats dynamiques avec entretoise 

propre 

81 47.9 

Tableau ES lem et 2= fréquences propres pour D = 12.5 mm pour k élément 
seulement 

E. 1.3.2 Résultats dynamiques avec entretoise et épau lement 

Tableau E.6 lm et 2= fréquences propres s i  la broche a un diamètre de 12.5 mm sur 
toute la longueur 



E.1.3 Exemple final complet. 

E.1.1.3 Discrétisation du domaine 

Figure E.4 Discrétisation de la broche pour le calcul par Cléments finis 

E. 1.2.3 Expiications sur les d o n n b  d'entrée. 

Les données d'entrée du programme apparaissent dans le chifier qui suit. Les masses et 

inerties concentrées correspondent aux pièces suivantes : 

Point No 5 : Entretoise #2 (ref Dessin BHV-009) 

Point No 6 : Turbine axiale (ref Dessin BHV-010) 

Point No 8 : Entretoise de précharge avec tête de vis (ref Dessin BHV-OM + CHc 

M3 XO. 5- 10) 

Notez que les points correspondent à la position des centres de gravité de ces pièces. 



De plus, nous avons tenu compte que de la matière qui se trouvait à l'extérieur d'un diamètre 

de 12.5 mm pour tenir compte ainsi que de l'excédent de matière. La matière se trouvant 

à l'intérieur d'un diamètre de 12.5 mm est déjà tenu compte dans le calcul quand nous posons 

D = 12.5 mm pour cette section de broche. Le calcul des masses et inerties a été fait sur le 

logiciel « PRO-ENGiNNEER ». Voici un résumé visuel des opérations de soustraction de 

matière effectuées qui nous ont donné les masses et inerties pour le calcul: 

Figure E.5 Entretoise #2 moins un diamètre de 12.5 mm 

Figure E.6 Turbine axiale moins un diamètre de 12.5 mm 

Figure E.7 Entretoise de prieharge + vis moins un diamètre de 12.5 mm 



E. 1.3.3 Feuille de calcul complète dans le format original Excel 

Notez que la matrice de rigidité de l'élément #1 utilise & 4 - 4 1  e 11 N/m2. Les autres 

éléments utilisent E = 207 e 9 N/m2. 

Données a Cette feuille procède avec le modèle 
introduire exact (le plus exact possible) final. 
Nb d'Cléments m(9 m a )  Module E 2.1 Longueur totale (vérification) 

Poisson CJ 0.27 
Densité Y 7.83 1-1 

Rigidités des paliers et 
appuis 

Régime de t o m  ststiqucr 
appliquées 

Point Na O 1 2 3 4 5 6 7 8 9 
N/m Y 

Nm/rad 
1 1 1 1 3.3€+7 1 1 1 3.3€+7 1 1 

1 1 1 1 

Point Na O 1 2 3 4 5 6 7 8 9 
N Y 

Nm a ,  
Masses et indes calcul: 0e 0i L Y 
concentrées 

M Y  10 
0.243 0.73 0.705 7800 n-iii 0.153 

97 605 
Point Na O 1 2 3 4 5 6 7 8 9 

kg M 
kgmA2 I 

7 9 1  

1 1 1 1 1 1.97E43 )8.42€43 1 1 6.01 E43 1 
f 6.04E4ô 1 3.75E97 1 1 1.06E47) 

1 1 1 1 1 1 1 
f I 



Tronçon tP 

longueur [mm] 
0 ex!ér. [mm] 
0 in*. [mm] 

longueur [mm] 
0 d r .  [mm] 
0 inîér. [mm] 

longueur [mm] 
0 mû&. [mm] 
0 intér. [mm] 

Section [mt] 
Inertie [mq 
Casn* c [-1 
-IkO] 

laris- h m 1  
0 d r .  [mm] 
0 intér. [mm] 

longueur [mm] 
0 adtr. [mm] 
0 intér. [mm] 



Tronçon No 

longueur [mm] 
0 eau&. [mm] 
0 intbr. [mm] 

longueur [mm] 
0 d. [mm] 
0 i&. [mm] 

langueur [mm] 
0 exîk. (mm] 
0 inbh. [mm] 

Tronçon N. 

longueur [mm] 
0 adér. [mm] 
üJ intiér. [mm] 



Rdsultats 
statiques 

Force Déplacements 

1.53E-M 
-0.70E-3 
1 -78E-05 
-6.87E-4 
1.07E-05 
-5.86E-4 
8.39E-06 
-4.77E-4 
5.08E-06 
-3.84E-4 
2.97E-06 
-3.07E4 
7.80E-07 
-2.24E-4 
-2.69E-6 - 1 .32E-4 
-3 .ME-6 
-1.32E4 
-3.70E-6 
-1 -32E-4 

Rigidité 

5.1 58E+5 



Mabke de rlgidM des appub 





Mmûics de msw gbbrk dcr d h e n b  de norma 4.2E -09 

M8blce des misses et lnema concenbCcl 





O Y  O@ 1 Y 1 Q Z Y  2 9  3 Y 3 @ 4Y 4 @  5Y 5 Q  6 Y  6 @  7Y 7 0  8 Y 
O Y 
O @ 
1 Y 
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2 Y 
2 
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Vmax = 214567 

1 1 er mode 
! 

1.5 

I l  
1 
t 

0.5 
1 

! O 
A 

i 
I 

- 
1 

1 -0.5 20 40 60 80 100 
I 
I 

Vmax = 

2e Mode [D = 1 8 .656~48)~-us O 1 49.748558, 
20 0.159115 -20.539633, 

I 2e Mode 



Vmax 

3e Mode 

341854 

4e Mode 1 D = 1 1.1E-07 ] Vectmrs 

4e Mode 

Vmax = 588636.1 
, W q =  1 . 5 ~ 4 2 -  

f = 10344.1846 _ 



Verifkation de l'effet de l'augmentation de d sur 
I'optimum dynamique 

Tableau E.7 Premier mode en fonction de la longueur entre roulements 



ANNEXE F 



Calcul du facteur c (frottement visqueux) 

Le fabricant de roulements SKF (241 nous fournit les formules nécessaires au calcul du facteur 

c, c'est-à-dire le calcul du fiottement visqueux. En fait, les formules données servent plutôt à 

évaluer le couple résistif en N-mm. Une fois le couple résimf calculé, si on connaît la vitesse 

de rotation, on peut calculer le facteur c qui sera égal a : 

où 

c = facteur servant à déterminer le fiottement visqueux P m - s ]  

o = vitesse de rotation [rad/s] 

M = couple résistif des roulements mm] 

Pour calculer le couple resistif des roulements, on calcule d'abord le couple indépendant de la 

charge et ensuite le couple dépendant de la charge. Nous d o n s  faire l'exercice pour un 

roulement préchargé de 16 N axialement et travaillant avec la broche en ébauche. 

FS.1 lère &tape : calcul des forces axiales et radiales sur le 
roulement 

Dans le chapitre traitant de l'étude des forces. nous avons calculé une force résultante totale 

moyenne sur un tour de 14.07 N (F, en ébauche, ref. tableau 3.2) agissant sur la broche et 

ceci dans un plan perpendiculaire à l'axe de l'outil. Les forces axiales avaient été négligées. 

En fait, ici on fera l'approximation que les forces axiales sont égales à la moitié de la force 

globale. Quelte est cette force globale et pourquoi la moitié ? 

Si on se fie à la figure suivante, la composante infinitésimale de force totale dans le plan 

perpendiculaire à l'outil (dF) est la somme de la force indéfinissable tangentielle (et) et la 

force indéfinissable de répulsion (dF,). II est possible de calculer la force totale F pour chaque 

position de la fraise sur un tour et ainsi pouvoir calculer la force totale moyenne (F,,) sur un 



tour. De plus, si on se rapporte au bas de la figure, dF est seulement une composante de la 

force globale infinitésimale dFyhc. à cause de l'angle d'hélice de 30 degrés. Notez que sur la 

figure, la force sur la vue du haut et celle sur la vue du bas n'ont pas été représentées sur la 

même dent, ce qui ne change pas en soit la compréhension du phénomène. 

Figure F.l Répartition de la force de coupe sur la fraise 



On peut supposer que la force globale (Fd*le OU FO), pour une position de la &aise, sera égale 

A :  

FG = F A  

cos 60" 

donc, si on connaît la force totale (F) dans le plan perpendiculaire a l'outil pour une position de 

la fiaise, on peut en déduire FA : 

FA = F 
cos 600 
sin 600 

FT = force tangentielle 

Fr = force de répulsion 

Si on connaît F,, = 14.07 (moyenne de F sur un tour), alon FAmDy = 8.1233 N (moyenne sur 

un tour de FA). 

La figure suivante illustre le montage des roulements avec précharge élastique. Si on suppose 

qu'on applique la force axiale en plein milieu de t'outil (pour simplifier les calculs) et la force 

totale dans un plan perpendiculaire à celui-ci, on obtient pour une broche de longueur optimal 

de 40 mm : 



Figure F.2 Modèle de la broche pour caîcul des forces sur les roulements 

CF, =O-tFlx +F, ~ 8 . 1 2 3 3  

CF, = O + Fly = l4.O7+ F, 

CM, = O  + 14.07-0.035-F2y -0.M = O  = 12-31 N 

alors FIy = 26.38 N 

On connaît les forces selon la direction Y mais non selon X. Comment vont-eues se répartû 

sur chaque roulement ? La figure suivante illustre la simplification du montage des roulements 

avec précharge élastique : 



Figure F.3 Modèle simplifié de la broche pour calcul des forces sur les roulements 

KI = rigidité du ressort donnant la précharge 

K2 = rigidité des roulements avant et arrière 

K, = rigidité équivalente de Ki et K2 mis en série 

Les roulements sont préchargés avec une force FA à laquelle correspond une déflexion initiale 

pour chaque élément représenté par un ressort. Donc, à l'équiiibre, chaque élément (roulement 

avant, arrière et ressort) voit une force FA qui est ici 16 N dans le cas des roulements choisis. 

Si on a une force AF qui s'applique axialement en tirant sur l'outil, quelle sera alors la force 

vue par chaque roulement ? Tl y aura un déplacement âx correspondant à cette force de chaque 



côté. La force dans le roulement avant diminuera et la force dans le roulement et ressort arrière 

augmentera. Si on met cela en équation, pour trouver M.- et Mm, on a : 

AF-, =K,.Ax 
AF, = K m  S A X  

AF = K 2 A x + K ,  -Ax 

donc : 

AF-K, 
AF, = 

K2 + K m  
AF-K, 

AF- = 
K2 +Km 

on voit que : 

K, <K2 

Analysons les forces maxhales pour chaque roulement : 

pour le roulement avant : 

Le roulement avant reprendra au maximum presque toute la force (dans le cas ou la rigidité du 

ressort est très faible) et au minimum, la moitié de la force (dans le cas ou la rigidité du ressort 

est très élevée). Donc, le roulement verra une force axiale minimale de 16-8-12 = 7.88 N et 

maximale de  16-8.12/2 = 1 1 -94 N- Soit une force résultante maximale de : 

pour le roulement amère : 

Le roulement arrière reprendra au maximum la moitié de la force axiale (dans le  cas où la 

rigidité du ressort est très élevée) et au minimum, presqu'aucune force (dans le cas où la 

rigidité du ressort est faible). Donc, le roulement verra une force axiale minimale de  16 N et 

maximale de 16+8.12/2 = 20.06 N. Soit une force résultante maximale de : 



II est intéressant de noter que si le ressort est moins rigide que les roulements le roulement 

avant pourrait se décharger rapidement. Le pire cas correspond à un ressort très peu rigide ce 

qui fait que le roulement avant se déchargerait aussitôt que la force axiale appliquée sur l'outil 

dépasserait la valeur de la précharge, soit 16 N. II faut donc s'assurer que la précharge dépasse 

toujours la valeur maximale des forces axiales qu'on pense avoir sur l'outil. 

Notez aussi qu'ici, dans le but de  simplifier le traitement, nous avons supposé que la valeur de 

la rigidité d'un roulement ne variait pas avec la précharge. On a vu que la variation de force 

est principalement ressentie au niveau du roulement avant si le ressort est plus souple que le 

roulement, ce qui est généralement le cas. La variation de  la rigidité du roulement n'est pas 

directement proportionnelle à sa variation de  précharge. Une grande variation de la précharge 

n'entraîne pas une grande variation de la rigidité. On peut alors supposer que le roulement 

restera axialement beaucoup plus rigide que le ressort. On peut donc simplifier en posant 

comme hypothèse que c'est le roulement avant qui reprendra toute la force axiale appliquée sur 

l'outil et qui se déchargera aussitôt que celle-ci dépassera la valeur de la précharge. 

2' &tape : calcul du moment independant de la charge 

Nous cornrnençons d'abord par calculer le moment créé par le roulement et qui est indépendant 

de la charge et ce, pour un seul roulement. 

Le calcul est le suivant : 

où 

Mo = moment indépendant de  la charge P m m ]  

dm = diamètre moyen du roulement [mm] 



D + d  22+10 dm=-- - =16rnm 
2 2 

fo = facteur dépendant du type de roulement et de lubrification, dans notre cas, f, est égale à 2. 

n = vitesse de rotation [rotlmin], en ébauche égaie a 50 000 RPM. 

v = viscosité cinématique du lubrifiant (dans le cas d'une graisse, la viscosité de l'huile de 

base) à la température d'opération du roulement) [mm2/s]. Nous avons trouvé une viscosité de 

23 mm2/s à 40' pour la graisse ARCANOL L74V, ce qui donne une viscosité maximale 

d'opération à 20' (température minimale d'opération estimée) d'environ 60 mm2/s. 

calcul numérique : 

F.1.3 étape : calcul du moment dependant de la charge 

Le calcul est le suivant : 

M, = f,P,'d, b 

où 

Ml = moment dépendant de la charge 

fi = facteur dépendant du type de roulement et de la charge appliquée sur le roulement. 

dans notre cas : 

où PO = charge statique équivalente [lcNJ 
Po = Fr [w pour le roulement avant car FJF, I 1.09 

Po = 0.5 -Fr +û .46.F, [icN-J pour le roulement arrière car FJF, > 1 -09 

Co = charge statique de base [kNl, pour notre roulement Co = 1.1 kN 

PI = la charge déterminant le facteur de fiction 

Pl = Fa - 0.1 Fr 

si P,<F, alors Pl = Fr 



dm = diamètre moyen du roulement [mm] 

q b  = exposants qui dépendent du type de roulement , dans notre cas a=b=l 

F.1.1.3 Calculs numériques 

roulement avant : 

Po = 0.02638 kN 

fi = 0.001 -(0.02638/1.1)0" = 0.000292 

Pl = 1 1.94 - 0.1-26.38 = 9.30 N < Fr 

Donc : Pi =Fr =26.38 N 

Mi = 0.000292-26.38'-16' = 0.123 N-mm 

roulement arrière : 

Po = (0- 5.12.3 1 +0.46-2O.O6)/lOOO = 0.0 1538 kN 

f i  = 0.00 1 -(O.O1538/1. = 0.000244 

Pi = 20.06 - 0.1- 12.3 1 = 18.83 N > Fr 

Donc : 

Mi = 0.000244-18.83'-16' = 0.0735 N-mm 

F.l.4 4e étape : calcul du moment total pour chaque 
roulement 

roulement avant : 

M = 17.04 + 0.123 = 17.163 (N-mm] 

roulement amère : 

M =  17.04 +0.0735= 17.1135 p - r ~ ~ m ]  

Soit une valeur moyenne de 17.14 N-mm 



F.1.5 Se &tape : calcul du facteur c proprement dit 

Soit pour une opération d'ébauche à 3 1 83 1 RPM avec un couple de 17.14 N-mm, on obtient 

comme facteur c : 



ANNEXE G 



G.l Méthode Rayleigh-Ritz 

GA1  Discr6tisation de la broche 

Figure G.1 Discrètisation de la broche 

G.1.2 Donnees d'entree du programme 

Les données d'entrée du programme ont été données lors de l'analyse dynamique. Les masses 

et inerties concentrées correspondent aux pièces suivantes : 

Masse #4 : Entretoise #2 (ref Dessin BW-009) 

Masse #5 : Turbine axiale (ref. Dessin BHV-010) 

Masse #6 : Entretoise de précharge avec tête de vis (rd. Dessin BHV-020 + CHc ~3X0.5-10) 

Notez que les longueurs correspondent à la position des centres de gravité de ces pièces comme 

dans l'annexe E. Notez que les masses utilisées ici et le principe de calcul est le même que 

dans l'annexe E. 



G.13 Programme de calcul sur Mapple 

K8:=3.3e7;K9:=3 -3e7; 
D1 I:=O,D lE:=.OO3; 
D2I:=û,D2E:=.O 1 1 ; 
D3 I:=O;D3E:=.O 125; 
10:=0;11: =û.O2;E=û.O35 1 ;13 :-U.088;14:-V.048835;15:=O=O0575;IO:=O=00875 1 ;17:=0;18:--0.0425;19 
:=0.08032,L:=û.088; 
m4:=1 .We-3;mS:=8.4 173606e-3;m6:=6.012e-3p7:=0; 
IN 1 :=Pi*@ 1 EA4-D 1 IA4)/64;IN2:=Pi*(D2EA4-D21A4)/64;IN3 :=Pi*(D3 EA4-D3 IA4)/64; 
u 1 :=Pi*@ 1EA2-D 1 IA2)/4* 7800;uS:=Pi*@2EA2-D21"2)/4*7800;u3:=Pi*@3EA2- 
D31A2)/4*7800; 
K:=rnatrix(lO,1,[0,0,0,0,0,0,0,O~8~]);IN:-matrix(lO,1,[O~INI7IN2,IN3,0,0,0,0,0,0]); 
1: =rnatrix(l O, 1 ,~0,11,12,13,14,15,16,17,18,19]);ma:=matrix(lO, 1 ,[0,0,0,0,m4,m5,m6,m7,0,0~); 
u:=rnatrix(l O, 1 ,[O,u 1 ,u2,u3,0,0,0,0,0,0]); 
ep:=sum(.5*2.lell *IN[n, 1]*PiA4/LA4*clA2*((l[nJ]-l[n-1, l])/2-U(4*Pi)*(sin(2*Pi*l[n, l]/L)- 
sin(2*Pi*I[n- 
1,1]/L))),n=2. .4)+sum(.S*K[m, l]*(cl *sin(Pi*I[m, l]/L)+c2*Pi*l[m, l]/L+~3)~2,m=9.. 10); 
ec:=surn(S*u[n, 1]*(clA2*((1[n, 11-l[n- 1,1])/2-L/(4*Pi)*(sin(2*Pi*l[n, l]/L)-sin(2*Pi*l[n- 
l,l]/L)))+~2~2*Pi~2/L~2*(1[n, 1IA3-I[n-1, 1]A3)/3+c3A2*(i[n, 11-I[n- 
1 ,l])+cl *c2*2*WPi*(sin(Pi*l[q 1]/L)-sin(Pi*l[n-1,llIL)-Pi*lln, l]/L*cos(Pi*1[~1]/L)+Pi*I[n- 
i71]/L*cos(Pi*l[n-1, 1]/L))+c2*c3 *Pi/L*(l[q 1IA2-1[n- 1, 1IA2)-cl *c3 *2*UPi* (cos(Pi*i[n, 1 IL)- 
cos(Pi*l [n- 
i. l]/L))),n=2. .4)+sum(. 5 *ma[m, 1 ]*(c 1 *sk(Pi*l[m, l]lL)+c2*Pi*l[m, l]lL+c3r2,m=5.. 8); 
equ 1 :=Diff(ep,c l)*D0iff(ec,c2)-Diflep,c2)*Dif9ec7c l)=û; 
eq 1 : =value(equ 1 ); 
equ2:=Di~ep,c2)*Dif9ec,c3)-Ditqep,c3)*Difqec7c2)=û; 
eq2: -value(equ2); 
equ3:=cl=l; 
eq3 : =value(equ3); 
solvei bl l.eq2,eq3 1, Cc1 ,cZ,c3 1 1; 
epE=(cl ,c2,~3)->sum(.5*2.1 el 1 *IN[n, 1]*PiA4/LA4*clA2*((1[n, il-l[n-1, i ])/2- 
L/(4*Pi)*(sin(2*Pi*I[n, l]/L)-sin(Z*Pi*l[n- 
1.1 ]k))),n=2. -4)+sum(. 5 *K[- 1 ] *(c 1 *sin(Pi*l[m, 1 ]/L)+c2* Pi*l[m, 1 ]/L+~3)~2,rn=9.. IO); 
ecf=(c 1 ,c2,~3)->sum(.5*u[n, 1]*(clA2*((1[n, 11-l[n-1.1 ])12-I.J(4*Pi)*(sin(2*Pi* I[n, 1]/L)- 
~in(2*Pi*l[n-l,l]/L)))tc2~2*Pi~uL~2*(l[n. 1JA3-l[n- 1, 1]A3)/3+c3A2*(l[n, 11-l[n- 
1 ,l])+ci *c2*2*L/Pif (sin(Pi*l[n, l]/L)-sin(Pi*l[n-l.l]lL)-Pi*l[n, i]L*coipi*l[n, l]n)+Pi*l[n- 
l.l]/L*cos(l?i*l[n-1, 1]/L))+c2* c3 *Pin*(l[n, 1lA2-l[n- 1, 1]A2)-c1 *c3 *2*UPi*(cos(Pi*l[n, 1]/L)- 
cos(Pi * l [n- 
1.1 ]L))),n=2. .4)+sum(.5 *ma[- 1 ]*(c 1 *sin(Pi*l[m, I]lL)+c2*Pi* l[m, 1 ]/'L+~3)~2,m=5. -8); 



G.1.4 Comparaison avec la méthode des 616ments finis 
utilisant les mêmes dono6es de depart que la methode 
Rayleigh-Ri tz 

(Le format du tableur Excel onginai a été conservé) 

G.1.1.4 Entrées 

Donnees à 
introduire 

Nb Module E 2.1 Longueur totale 
d'éléments (vé rif i ion) 

Poisson y 0.27 
Densité V 7.83 [ ~ t o t -  88 1 

Rigidith des paliers et 
appuis 

1 a 2  a r s  a r r  o r s  ns a r 7  me mg 
0-1 1-2 2-3 3-4 4-5 5-6 6 - 7  7 - 8  8 - 9  

Point N8 O 1 2 3 4 5 6 7 8 9 

L 
Be 
Bi 

Régime de forces statiques 
appliquées 

20 
3 
O 

Masses et inerties calcul: Be 0i L Y 
concentrées 

M Y  le 
0.243 0.13 0.105 7800 27.111 0.1536 

Point Na O 1 2 3 4 5 6 7 8 9 

Point Na O 1 2 3 4 5 6 7 a 

10.8 
11 
O 

N Y 
Nm e 

79 1 1 1 1 1 1 1 1 1 

4.3 
11 
O 

7.4 
12.5 
O 

8.665 
125 
O 

6.335 
12.5 
O 

2282 
125 
O 

7.19 
125 
O 

0.49 
12.5 
O 



G. 1.2.4 Sortie 

Itérations par le solveur 

Vrnax = 21 9890 



ANNEXE H 



H.l Analyse de l'effet tiroir 

H.1.1 Calcul 

Nous avons effectué un calcul simple pour s'assurer que le distributeur d'air qui coulisse dans 

l'alésage du corps de broche ne pourrait pas bloquer par effet tiroir. Le schéma suivant 

représente la simplification du diagramme de corps Libre du distributeur. 

Figure 8.1 Diagramme de corps libre : effet tiroir 

On suppose deux points de contact 1 et 2, comportant chacun une réaction normale ( NI et NZ ) 

qui occasionne une force de fiottement due au contact des deux nirfaces. Le paramètre p 

représente le coefficient de fkottement entre les deux surfaces. Dans le cas du fiottement acier 

sur acier lubrifié, la valeur de ce coefficient et d'environ 0.14 à 0.1 8 [29]. Notez que si on 

utilise un matériau mou sur un matériau dur, la valeur de ce coefficient diminue car l'un des 

matériaux peut s'adapter à l'autre, ce qui augmente la surface de contact hertzien. C'est ce que 

nous avons fait. La largeur du guidage est t! , la largeur de l'élément guidé est ( P  s) et sa 



longueur est L. La force P s'applique a une distance c du bord de l'alésage. Le jeu de 

fonctionnement est donc c. Notez qu'il ne peut y avoir blocage, dans le cas du sens de 

représentation de la figure, que lorsque c > t' /2. 

Si on fait la somme des forces et des moments, on obtient : 

on voit qu'il y aura blocage que si : 

et si le jeu de fonctionnement tend vers O : c + O, on obtient finalement : 

Dans notre cas, on a : 

Donc L > 2.24 à 2.88 mm 

Cette condition est amplement remplie par notre dessin final. Les essais sur notre montage ont 

démontré qu'il n'y avait aucun blocage de fonctio~ement dû à l'effet tiroir. 



ANNEXE 1 



1.1 Durée de vie du roulement. 

Référence au calcul proposé par FAG en p. 16 de son catalogue [ 191. 

Bien que le calcul ait été effectué pour le roulement avant et amère, nous présentons ici 

seulement le calcul fait pour le roulement arrière car c'est le roulement qui présente le pire cas 

de chargement équivalent dynamique et donc la durée de vie la plus réduite. 

Pour les conditions d'ébauche, nous avions : 

- vitesse de rotation : n = 3 1 83 1 RPM 

- FA=20.06N 

- FR=12 .31N 

Dans notre cas des calculs préliminaires (non montrés ici) nous mènent vers la formule : 

Chargement équivalent dynamique = P = 0.44-FR + 1 -4-FA 

Donc, pour le roulement arrière : P = 0.44-12.3 1 t 1.4.20.06 = 33-5 N ou 0.033 5 kN 

Pour le roulement utilisé (FAG HS7 1900C.T.P4. UL) : 

- index de charge de base statique = CO = 1.1 kN 
- index de charge de base dynamique = C = 1.96 kN 

on a pour le calcul de  la durée de vie : 

où n = vitesse de rotation en rot/min 



si on calcul la durée de vie pour un roulement utilisé toujours dans des conditions d'ébauche, 

on a : 

si la vitesse augmente a 50  000 RPM pour les mêmes forces en jeu, on a : 

L, = 500.(l.96 /0.033533 - = 66752.74 heures (::::) 
et à 90 000 RPM, soit la vitesse limite du roulement 



ANNEXE 3 



J. 1 Balancement 

Comme nous l'avons mentionné dans le texte principal, nous pouvons supposer que notre 

montage comporte seulement deux disques dont nous devons faire I'équilibrage et c'est 

pourquoi nous avons utilisé pour le balancement, les théories développées dans les notes du 

cours de dynamique des systèmes mécaniques (GMC-10300). Nous référons donc à ce 

document de laboratoire intitulé : « Simulation expérimentale d'équilibrage sur deux plans 

d'une machine tournante. ». Nous n'dons donc pas reprendre la théorie présente dans ce 

document mais nous résumons quand même les principales équations utilisées. Ce document 

demande quelques éclaircissements car nous procédons par enlèvement d e  matière plutôt que 

par ajout lors de l'équilibrage. L'appareillage utilisé pour l'analyse des signaux de mesure 

d'amplitude au niveau des paliers est le même que celui exposé dans les notes de cours du 

laboratoire à l'exception que nous utilisons un vibrolaser au lieu d'utiliser des accéléromètres 

pour faire l'acquisition de  l'amplitude. Nous n'expliquerons pas ici le fonctionnement de ces 

appareils. 

Reprenons d'abord la représentation simplifiée du système représentant la broche ainsi que ses 

disques déséquilibrés : 

Figure J.1 Modèle utilisé pour Ie balancement 



Le support de gauche représente le palier amère de la broche alors que le palier de droite 

représente le palier avant de la broche. Les disques sont représentés entre les roulements de la 

broche pour simplification mais en fait, ils peuvent être aussi en porte-à-faux (comme dans 

notre cas pour la pièce arrière caupant le champ magnétique) a n'importe quel distance sans 

que le traitement soit différent. La vitesse de rotation o est constante durant toute la durée 

de l'équilibrage. Le dessin d'ensemble du montage qui a été utilisé lors du balancement est 

fourni B la fin de cette annexe: 

J e l e l  Méthode de traitement et calculs 

La façon de balancer et les équations utilisées sont expliquées dans ce qui suit. Notez que pour 

simplifier, on peut utiliser la notation polaire pour les vecteurs de déplacement. De plus nous 

utiliserons la notation suivante pour simplification: 

Les vecteurs sont donc représentés en caractère gras où en notation polaire avec une amplitude 

(ici X) et un angle (ici r) par rapport au signal de référence. Notons qu'ici, X peut représenter 

un signal d'accélération si on utilise un accélérométre (il faut ensuite trouver le déplacement 

correspondant) ou une vitesse si on utilise un vibrolaser. 

+ On mesure d'abord les signaux initiaux (XL et XR, amplitude et phase) à la fréquence de 

rotation du rotor résultant des balourds initiaux (ul' et u~') que nous voulons compenser. 

+ Notez que TL et TR sont les angles en radians mesurés entre les signaux obtenus au niveau 

des paliers et le signal de référence donnant la lecture de position de l'arbre. On a alors : 



où la matrice contenant les vecteurs a est ta matrice des coefficients d'influence. Elle 

détermine l'influence des balourds de chaque disque sur chaque palier. Notez que les 

balourds ont des positions angulaires mesurées par rapport à un référentiel défini au départ 

par I'utilisateur (le zéro peut être n'importe où et est défini par les masses tests et le sens de 

rotation doit être d é f i )  qui n'est pas nécessairement le même que le référentiel du signal 

donnant la position de l'arbre utilisé pour mesurer les déplacements. Le lien entre les deux 

référentiels est fait par la matrice contenant les coefficients d'influence. 

+ On place ensuite une masse (mi) a une position radiale (ri) et à une position angulaire 

connue sur le disque 1 (donc un balourd mlrl = ul ) par rapport à un zéro angulaire que 

l'on fixe dès le début n'importe où. Puis on fait la mesure du nouveau signal résultant à 

gauche (Xtl) et à droite (Xm). 

{ = { + [  a::] - {:} 
+ On retire ensuite cette masse (mi) pour placer une masse (m2) de la même façon sur le 

disque 2 : 

+ On peut donc calculer la valeurs de tous les coefficients d'influence : 



Les (( x r) représentent une multiplication vectorielle. 

+ Suivant le calcul des coefficients d'influence, on peut calculer [a valeur et la position des 

balourds à enlever (ui et u23 sur le disque par rapport au système de référence défini au 

début par l'utilisateur. En fait, ceci correspond aux balourds initiaux (ul' et 412') : 

Notez qui faut porter une attention particulière à la valeur des masses tests (mi et m2) ajoutées 

sur les disques pour déterminer les coefficients d'influence. il faut que les balourds tests 

résultants (ui et uz) soient dans le même ordre de grandeur que les balourds initiaux. Si les 

masses ajoutées sont trop élevées, les erreurs de mesures s'amplifient lors de l'inversion de la 

matrice et les valeurs des masses à eniever qu'on obtiendra seront erronées. 

5.1.2 Programmes utilises 

Nous avons réalisé deux programmes sur Mathlab permettant de calculer rapidement la valeur 

et la position angulaire des masses à enlever. Le premier calcule la matrice des facteurs 

d'influence et donne la position des balourds à enlever. La qualité du balancement obtenu lors 

du premier essai est généralement supérieure à 80 % de l'élimination des balourds initiaux 

selon les notes du laboratoire de systèmes mécaniques. Le deuxième programme permet a 

l'utilisateur de raniner la qualité du balancement obtenu. Après la mesure des déplacements 

sur chaque palier, le programme indique directement la valeur et l'emplacement des balourds à 

enlever puisque le programme utilise la matrice des coefficients d'influence déterminée par le 



premier programme. II n'est donc pas nécessaire d'utiliser les masses tests dans le deuxième 

p rograrnme . 

5.1.1.2 1" programme : balancement initial 

5% Ce programme calcul la position et la quantité 9avril 1999 
% des masses a ajouter sur deux endroits d'un arbre Donald Dupont 
% à balancer. 
% * * * L'AJOUT de masses (u 1 et u2) pour déterminer la matrice 
% * ** d'influence se fàit de facon TEMPORAIRE sur un disque 
% * ** à la fois. Les masses u 1 et u2 sont enlevées par la si te  
% * * * avant le balancement final par u 1 l et u22 (retrait de matière) 
% * ** le programme retourne Ia qte de matière à enlever 

xLm=input('Entrer la magnitude du débalancernent initial gauche XL en volts W); 
xLa=2 *pu3 604input('Entrer le déphasage du débalancement initial gauche XL \a'); 
xL==xLm*exp(xla*i); 
xRm=input('Entrer la magnitude du débalancement initial droite XR en volts W); 
xRa=2 *pi13 60*input('Entrer le déphasage du débalancement initial droite XR in'); 
xR=xRm* exp(xRa4i); 
x=[xL;xR]; 
xL 1 rn=input('Entrer la magnitude du déplacement de gauche XLZ avec u l  ajouté à gauche en 
volts hl); 

xL 1 a=2*pi/3 60*input('Entrer le déphasage du déplacement de gauche XL 1 avec u 1 ajouté à 
gauche en volts W); 
xLl=xLl m*exp(xLla*i); 
xRlm=input('Entrer la magnitude du déplacement de droite XR1 avec u l  ajouté à gauche en 
volts \nl); 
xRla=2*pi/360*hput(Entrer le déphasage du déplacement de droite XRI avec u 1 ajouté à 
gauche en volts W); 
xR1-1 m*exp(xRla*i); 
xl=[XLl;xRl]; 
xL2m=input('Entrer la magnitude du déplacement de gauche XL2 avec u2 ajouté à droite en 
volts W); 
xLZa=2*pi/36O*input('Entrer le déphasage du déplacement de gauche XL2 avec u2 ajouté à 
droite en volts W); 
xL2-XZm*exp(xL2a*i); 
xR2m=input(Entrer la magnitude du déplacement de droite Xi22 avec u2 ajouté à droite en 
volts in'); 
xRZa=2*pi/36O*hput(Entrer le déphasage du déplacement de droite XR2 avec u2 ajouté à 
droite en volts W); 
xRZ=xR2m*exp(xR2a*i); 
x2=[xL2;xR2]; 



u 1 m=input(Entrer la magnitude du débalancement de gauche u l  (=mfr) id); 
u la=2*pi/360*input('Entrer le déphasage du débalancement de gauche ul (=m*r) \d); 
u l =u l m*exp(u 1 a*i); 
uZm=input('Entrer la magnitude du débalancernent de droite u2 (=rn*r) W); 
u2a=2 * pi13 60 * input('Entrer le déphasage du débalancement de droite u2 (=m*r) W); 
u2=uZrn*exp(u2a*i); 
u=[u 1 ;u2]; 
aL 1 =(xL 1 -xL)/u 1 ; 
aR 1 =(fi 1 -xR)/u 1 ; 
aL2=(xLZ-L)/u2; 
aR2=(xR2-xR)/u2; 
a=[& 1 aL2;aR 1 aR.21; 
deb= 1 *inv(a)*x 
LX 1 1 m=abs(deb(l, 1)) 
u 1 1 a=360/(2*pi)*angle(deb(l, 1)) 
u22m=abs(deb(2,1)) 
u22a=3 6O/(2 * pi)* angle(deb(2,l)) 

J. 1.2.2 Ze programme : raffinement du balancement 

% Ce programme calcul la position et la quantité 9avril 1999 
% des masses a soustraire sur deux endroits d'un arbre Donald Dupont 
% à balancer. 
% LE PROGRAMME DEBAFINAL DEVRAIT AVOIR ÉTÉ EXECUTÉ AVANT 
L'ÉXECUTION DE CE PROGRAMME 
% ** * Le programme retourne la quantité de masse à enlever avec un signe positif wmme 
% *** si il s'agissait d'une masse à ajouter avec l'entrée de xL et xR 

xLm=input('Entrer la magnitude du débalancement gauche XL en volts hl); 
xLa=2*pi/360finput('Entrer le déphasage du débalancement gauche XL \II'); 
xL=XLm*exp(xLa*i); 
xRm=input(Entrer la magnitude du débaiancement droite XR en volts id); 
xRa=2 *pu3 60*input('Entrer le déphasage du débalancement droite XR hg); 
xR=xRm*exp(xRa*i); 
x=C~*l; 
deb=inv(a)*x 
u l 1 m=abs(deb( l,1)) 
u i i a=360/(2*pi)*angie(deb(l, 1)) 
u22m=abs(deb(2,1)) 
u22a=3 6O/(S *pi) * angle(deb(2,l)) 



Niveaux de qualit6 d'equilibrage G associés aux 
différents types de rotor 
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Nomogramme de calcul de la qualit6 d'équilibrage 



J L 5  Plan du montage pour balancement 

Notez que les plans ne sont pas fournis ici dans le but de leur fabrication mais seulement a titre 

informatif pour que le lecteur ait une idée du montage utilisé. Une brève description des pièces 

est Faite à la suite de la présentation du montage. 



Description des pièces liées aux plans 

Fûülfll  PAPI 4 d e s s i n  r e f .  

Bose pomr systtme b bolracer  

bore p e i r  o i  i q i t w m t  dr i i a le i r  d ' e r t r r i a e r c r t  

Ur ide  

h t a i r i r g  r  i r g  W2 or  718 p.. 

Disque 1. l r r r 8 r i $ r i e m  l u  t o i p i e  

Dewrl i -dtr  II8 X 318 00.  

Arbre d i  moteur b o i r  

Couver 1 avail 

T i r b i r t  dr m t e i r  b a i r  

AL -O?? 
A l  l t g t o  - 
L A I  - 

Sonde Hr l l t f  (cc i U653060RA 

Aimant t n  t e r r e  r a r e  



ANNEXE K 



Choix de l'outil 

Plusieurs paramètres influencent le choix d'un outil pour une opération d'usinage. Le tableau 

suivant en fGt un résumé : 

Matériel à usiner ( Opération d'usinage 
Classification ISO, JIC 1 Type &opkation (fiairage, 

p&cage, tournage, a u c h e ,  
finition, ...) 
Grosseur et forme & la pi& a 
noaliser 

Tableau Ki1 Paramètres qui déterminent le choix d'un outil 

Les deux principales qualités recherchées pour les outils de  coupe sont la résistance a l'usure 

(ou la dureté) et la ténacité (ou la résistance aux chocs). Ces deux qualités ont tendance à 

s'opposer en ce sens que plus un outil est dur, moins il est tenace. Il est aussi important que 

l'outil conserve ses propriétés durant et après la période de  chauffe due au procédé d'usinage. 

Il n'existe pas de classification basée sur la composition réelie des outils d'une même famille 

(HSS, carbure, céramique,. . . ). Les diffërentes compositions sont classées selon I'usinabilité 

des matériaux et l'opération particulière d'usinage par le JIC (Joint Industrial Concil) et selon 

la classification ISO. Nous avons résumé dans Ie tableau suivant, une description un peu plus 

détaillée de la classification ISO (ref 1421) des matériaux à usiner qui est la plus utilisée: 

inoxydable austénitique, acier d e ,  
acier au rnanganbe, fonte alliée, 
fontc malléable, alliages réfiaclaires 
et allia~es & titane- 

ISO P(Illeu) - 
Acier, acier doux, acier could, 
acier inoxydable femtique et 
mutensitique, fonte malléablç à 
copeaux longs 

- 

Tableau K.2 Classification ISO de I'usinrbilité des ma$iriaur 

ISO K (Rouge) 
Fonte, fonte malléable à copeaux 
courts, acier trempé, métaux non 
ferreux, matériaux non métalliques, 
aluminium, laiton, plwque, bois. 

Cette classification comporte trois lettre P, K et M auxquelles s'ajoute un chifie 01, IO, 20, ..., 

50, proportionnel a la ténacité de l'outil (ex K20). Plus ce c W e  esi fGble plus l'outil est dur 

et plus les vitesses de coupe permises sont élevées pour un matériel à usiner donné. Par contre, 

plus l'outil est fiagiie. La plupart des fabricants d'outils donnent directement la nuance ainsi 

q u e  le recouvrement (si nécessaire) à utiliser en fonction du type de matenaux a usiner. Le 



tableau suivant est tiré du catalogue Kennametal (271. Il permet un choix de la nuance de 

carbure et du recouvrement selon la matière à usiner. il spécifie aussi les vitesses et avances a 

utiliser pour obtenir les meilleurs résultats. Bien entendu, on peut dépasser les vitesses 

indiquées tout en étant conscient que la durée de vie sera réduite. Puisque la durée de vie 

dépend de la combinaison de nombreux facteurs (rigidité de la machine, rigjdité du porte-outil, 

niveaux de vibrations, profondeurs de coupe, avances, vitesses) le fabricant ne spécifie pas la 

durée de vie de l'outil avec l'utiiisation de ces paramètres. Disons juste que la plupart des 

articles sur l'usinage haute vitesse [25], [26], [43] et [44] font état de vitesses de wupe  

beaucoup plus élevées. Les données de Kemametd sont donc probablement conservatrices. 

1 mis ! .an 1 .00d 1 .O05 1 

~ s i b m a i U m n u m  
bas. bromr and cwu akys 
ma- 

utsnumahoys 
(nicird b m )  

ruar>elniOinlc*eisirecs 

Tableau K.3 Sélection du type de recouvrement - cataioguc Kennametal 

Description du recouvrement KC610 
grade KC610 
Increased speeds on al1 ferrous malerials is possible with this 
Kennametal PVD litanium nitride coated grade. The cutting 
edges remain sharp and strong (after coating) to provide 
increased tool life, Wear resistance and consistent perfor- 
mance. Kennametal grade KC610 can provide tool life 
irnprovements ot as much as 3: 1 over conventional uncoated 
carbide end mills. 

Pour les h i s e s  en bout pleines (sans plaquette) de petit diamètre (environ 3 à 5 mm), nous 

avons fait un tableau qui résume les principaux matériaux possibles à utiliser : 



Aciers rapiàes HSS 

Carbures 

Céramiques 
(uîilisation trés 

restreinte en fiaisage, 
très peu utilisées) 

Diamants 

d'oxyde d'aluminium) 

Composites - Cermets (noire 
composé doxy& d'aiuminium 
et de carbure & titane (max 3 0  
"/.Il 

Diamants synthétiques - PCD 
(poiycrystalline diamonci) / 
Pour fes m&aiu non-femr 

Nitrure & bore cubique - 
PCBN (polycrystalline boron 
nitri& ou cubic brou nihi&) 
Pour les métaus f e m x  très 
dum 

- C.ract~tiqoes - 
Avec ou sans recouvrement 
Vitesses et avances faiWes 
Trèstenace 
Faible risistaace a l'usure, peu dur 
Perd ses popriétds avec La température 
Avec ou sans riecr,uvfement 
Rfsimce B l'usure variable en fonction & la 
nuance & carhm et du recowrement choisis. 
Peut être très bonne. 
Tenacité variable en fonction dc la nuance & 
carbure et du recowrcment choisis mais en 
&nérat beaucoup plus fâîîe que l'acier HSS. 
Garde bien çes propriétés avec la température. 
DiffCrentes nuances possibles (de tungstkne 
W+Co, de titane +TIC, & tantale +TaC, de 
Nobium + Nbc) 
Vitesses et avances peuvent être très élevées 
Peut usiner des matériawc & dureté élevœ 
Haute àurcté 
Gran& résistance à la di8rusion et à la chaleur 
Mal adapth pur les coupes interrompies 
Supportent mal les chocs thermiques 
Limitées au tournage & firiilion 
Viteses de coupes b'és élevées et avances 
rnodénks, ne supportent pas les basses vilCsses. 
Limitées à des centres d'ushge d'au moins 4 
axes en fraisage avec des fraises à bout rond pour 
éviter que le centre & la Ei.aise (VM) ne soit en 
contact avec la pi&. 
Pow l'usinage & matériaux & faible dureté 
Très grande résistance à L'usure 
Vitesses & coupes très élevées et avances 
modérées, ne supportent pas Ics besses vitesses- 

* Limités à des centres d'usinage d'au moins 4 axes 
cn fraisage avec des fraises A bout rond pour 
éviter que le centre de la fraise ( V d )  ne soit en 
contact avec Ia pièce. 
Faïïe résistance aux chocs, faible ténacité mais 
meilleuris que la ceramique et peut Qnc convenir 
a des coupes interrompies 
Faible résistancc aux chocs ihenniques, &man& 
alors un usinage à sec. 
Peut être déposd sur un substrat & carbure pour 
augmenter la résistancc aux chocs 
Très chers, cc qui limite leur application 

Tableau K.4 Matériaux entrant dans la composition des outils 



Pour une opération de fiaisage en bout à haute vitesse dans de  l'acier outil trempé (P20 et Hl3  

tel que Listé dans le cahier des charges, type K selon le classement de I'ISO), les outils en 

céramiques, en diamant synthétique pour des métaux non-ferreux (PCD) et ceux en acier 

rapide (HSS) semblent très mal adaptés. Les meilleurs choix sont les carbures avec 

recouvrement et le nitrure de bore cubique. Par contre ce dernier résiste mal aux basses 

vitesses que l'on rencontrent au centre de la ftaise pour une fhise à bout rond par exemple. II 

semble alors réservé à des opérations employant des centres d'usinage d'au moins 4 axes avec 

fraises à bouts ronds ou utilisant des centres d'usinage 3 axes avec des fiaises carrées. 

Nous avons listé a titre de comparaison les vitesses généralement employées pour les 

matériaux d'outils choisis pour notre application: 

Vit- de coupe rwcontdu en usinage haute vitesse. 
- diiisl'iciei (dmin) (d. [m,-[m, 1431 1441) : - 

Avec recouvrement 1 
PCBN - Nitrure & bore cubique I 230 - 1150 

Tableau K.5 Vitesses de coupe rencontrics 

On voit bien que pour notre application, une fiaise en carbure solide avec recouvrement est la 

meilleure alternative. C'est d'ailleurs le matériau d'outil le plus utilisé en fraisage haute 

vitesse. Même si sa durée de vie est moins élevée que le nitrure de bore cubique, il y a moins 

de précaution à prendre pour son utilisation et son prix est plus faible. Puisqu'on dispose que 

d'un centre d'usinage 3 axes et que l'on désire aussi éventuellement faire des tests avec des 

fiaises à bout rond, le carbure avec recouvrement reste le meilleur choix. 

K.1.2 Les recouvrements 

Les recouvrements (« coating ») que possèdent les petites fiaises en carbure plein sont 

généralement appliqués par déposition de vapeur physique (PVD - physical vapour deposition) 

plutôt que par déposition de vapeur chimique (CVD - chernical vapour deposition) 



principalement utilisé dans Ia production en masse de plaquettes d'outils (a inserts n). Le 

procédé par déposition physique PVD conserve une arrête d'outil plus tranchante que le 

procédé chimique CVD. La fonction du recouvrement est triple : augmenter la ténacité tout en 

favorisant la dureté à hautes températures et la résistance à la diffiision. 

Composant de base des 

TiN, Tic : N i t m  & titane et 

carbure de titane 

A12Q : Oxyde d'aluminium 

- 
Augmente la résistance a 

1 l'abrasion 

Mcillare rCsulbis sur matériaux & Augmente la duret6 et la ténacité I 
Lc TIC Wtc l'usure du flanc de 

l'outil fandis que le TrN limite 

Tableau K.6 Principaux recouvrements de base rencontrés 

Meilleure résultats sur materiaux & 

K 

Les recouvrement peuvent être mono-couche (une seule couche) ou multi-couches (jusqu'à 13 

couches) et peuvent être un mélange des composants de base précédents : 

~ u e n t e  la résistance a la 

chaleur 

Augmente la stabilité chimique. 

TiN, T i c  ou A 1 2 0 3  Seul 

O TiAlN et TiAi03N : mélange de TIN + M2o3 
O TiCN : mélange de TiN + Tic (a carbonitride ») 

Le tableau suivant tiré du catalogue du fabricant d'outil GUHR[NG fait la comparaison entre 

différents types de recouvrements les plus souvent rencontrés. 



Caractéristiques 1 Tm 1 TiCN 1 T i  (mono) 1 Multi 'ïiiii 

transmission de 1 0.07 I o. 1 I 0.05 I 0.05 

Tableau K.7 Propriétés de différents types de recouvrtments 

chaleur [Kw/mK] 

Epaisseur (pm] 

D'autres sortes de recouvrements sont aussi possibles mais moins souvent rencontrés : 

Si3N4 : nitrure de silice 

Recouvrement de PCBN et PCD 

MON 

Tantale 

Etc.. . 

1.5 A 3 

Plusieurs compagnies possèdent différentes recettes qui sont des combinaisons des 

recouvrements listés précédemment (composition du recouvrement, épaisseur, nombre de 

couches, etc.. .). La principale dficulté du choix d'un recouvrement est qu'il n'existe pas de 

convention permettant de comparer les études scientifiques menées sur la durabilite des 

nombreux recouvrements. De plus, il existe des vitesses d'avance et de rotation optimales pour 

chaque recouvrement, ce qui fait que le chou optimum peut changer en fonction des conditions 

de  coupe en plus du type de matériaux. Pour l'acier trempé comme le P20 et le Hl3 (acier 

trempé, type K), il semble que le recouvrement donnant les meilleurs résultats (selon [42] et 

[43] ) est un recouvrement de type T A N  multi-couches. Le recouvrement de type TiN est de 

loin le plus utilisé et n'est pas le plus robuste (en fait le moins robuste des recouvrements avec 

Tic et Al203) mais son prix est le moins élevé pour l'usinage sur acier. Nous avons donc 

4 à 7  

Coefficient & 

Frottement sur acier 
0.3 0.4 

1.5 à 5 4 8 5 

0.25 0.25 



choisi de faire l'essai d'outil avec recouvrement TN (peu cher, pour les essais préliminaires) 

de  K e ~ a m e t a i  et de  type TiALN (semble le meilleur recouvrement, essais finaux) de la 

compagnie SGS (Ti-Namite). 

Lubrification des outils 

La lubrification est généralement reconnue pour augmenter la durée de vie de  l'outil. Elle 

abaisse Ie coefficient de frottement entre la pièce et l'outil agit comme agent de 

refroidissement et chasse les copeaux de la zone de coupe. Par contre, certains lubrifiants 

posent un problème pour la santé des travailleurs en plus d'augmenter les frais de recyclage des 

copeaux qu'il faut décontaminer. 

L'arrosage des outils en carbures (généralement utilisés à hautes vitesses d'usinage) pose un 

problème car ils sont très sensibles aux chocs thermiques. La différence entre la température 

du lubrifiant et celie à l'mête de coupe peut engendrer des fissures dans le recouvrement et 

dans certains cas, la durée de vie de l'outil est plus faible que lorsqu'il n'y a pas de lubrifiant. 

L'effet bénéfique obtenu (lubrification + baisse de tempéraiure) à basse vitesse (faibles chocs 

thermiques) est perdu à haute vitesse car i'effet négatif des chocs thenniques est supérieur. 

Les lubrifiants a base d'eau possèdent de meilleures propriétés de refkoidissement que ceux à 

base d'huile qui possèdent de meilleures qualités de lubrification. On préfêre, pour les raisons 

énumérées précédemment utiliser un lubrifiant à base d'huile ii haute vitesse où les 

températures sont très élevées et où les chocs thermiques sont plus probables. 

Certains choisissent parfois de ne pas utiliser de lubrifiant. Même si 80a/o de la chaleur 

produite par la coupe est entraînée avec le copeau (lors de L'usinage haute vitesse, les copeaux 

sont plus fins, se refroidissent plus vite et sont chassés plus loin de la zone de  coupe) la durée 

de vie en usinage à sec est généralement réduite par rapport à celle obtenue avec l'utilisation 

d'un lubrifiant. Plusieurs cependant préferent changer l'outil plus souvent aux désavantages 

qu'entraîne l'utilisation de lubrifiant. 



K.2 Spécifications du porte-outil de la compagnie 
REGO-FIX. 

A Clamping nuts for spindles with A 
high speed up to 120.000 RPM 

ER-MS clamping nuts without extractor ring and al1 contours are ground creating a 
balanced type condition. The collet is released with the special E-MS spanners. ER-MS 
nuts are also interchangeable with the ER-M and ERMC nuls on page 37 and 39 with 
holders on pages 40-41. 

Typo 
Item No. 
A 
0 
Thread Slze 
Collet Range 
Ll (max/mm) 
Spanner Type 
Spannei Item No. 
Rec. Clamping Torque 
RPM 

12 
10.8 
M 10 x 0.75 
0.5 
6.1 - 4.3 
E 8 MS 
908 161 
4 fi. Ibs. 
120,000 

16 
11.3 
M 13 x 0.75 
0.5 
6.8 - 5.0 
E 1lMS 
911 161 
9 fl. Ibs. 
100.000 

22 
1 ?.O 
hl 1 9 x  1.00 
1 .O 
10.5 - 7.0 
E 16 MS 
916 161 
13 ft. Ibs. 
80.400 



ANNEXE L 



Analyse théorique de la puissance en 
fonction du diamètre équivalent de sortie 

Tableau L.l Puissance disponible co fonction du diamLtrc du jet de sortie 



Turbines 1 Résultats obtenus 
Les résultats suivants font référence aux turbines présentées précédemment. Nous les avons 

incluses qu'à titre indicatif car nous n'expliquons pas en détail leur forme exacte ainsi que 

leurs caractéristiques propres. La Figure L.1 et la Figure L.2 présentent une multitude de 

turbines en ABS que nous avons testées. La Figure L.3 présente deux turbines choisies que 

nous avons fabriquées en aluminium. Voici plusieurs remarques concernant ces tests : 

COMPARAISON DU COOPLE FOURNI PAR DES TURBINES DE &ME TALLE AVEC CA 
MÉME PERTE DE CHARQE DE 4û PSI SUR LE &ME MONTAS DANS LES MEME 

!-A%IALE10 + MJLTIJETJMM (1- O i -1 
O 5000 10000 1 5000 20000 25000 30000 1 - - O - -AXIALE10 + W L T I J E T M  (1ER 

RPM 
-1 

Figure L. I lk série de tests 



COMPARAISON DU COUPLE FOURNI PAR DES TURBINES DE M~METULLE AVEC LA &ME PERTE DE 
CHARGE DE 40 PSI SUR LE MÉME MONTAGE DANS LES MÉME CONO~ONS 

Figure L.2 2' série de tests 



Figure L.3 3' série de tests 



L.3 Reprdsentation 1 turbine en ABS 

FLINK ROTA1 



AXIALE 1 0 AXIALE 1 8 



L.4 Représentation 1 turbines en aluminium 

AXIALE1 0 1522 PELTON 10 1 522A 
L.5 Repdsentation 1 couverts d'alimentation 

AXITOP 10 1 522 SPACER603X - - - 
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ANNEXE M 



M.1 Vue en coupe de la broche 

Les plans suivants sont donnés qu'à titre indicatif pour éclairer le lecteur et  non dans un but de 

fabrication. Une description des pièces numérotées est fournie par la suite. 



Liste de pièces reliees aux plans de la broche 



Turbine axiale - Gamme d'usinage 

M.2.1 Dessin du montage 

Machine : Fraiseuse 3 axes CNC 
Montage : Pièce montée sur une tête a diviser. 
Programme : O001 



Programme d'usinage en code G 

O00 1 
(AILETTE DE TURBINE) 
(CONDITIONS GéNéRALES) 
(OUTIL UTILISÉS = FRAISE EN BOUT DROIT Il= 3/32 PO.) 
N3 G17 G2 1 G40 G54 G8O G94 
MO 1 
G90 
(CONDITIONS 1ER OUTIL) 
(DIAM 01 = 3/32 + 0.002 MIL PO.) 
NS T0101 MO6 
N10 S2000 MO3 
(TRAJECTOIRE IER OUTIL) 
(EBAUCHE DO 1 )  
(POSITIONNEMENT ET COMPENSATION) 
NI5 GO0 Y5. XS. 
N20 2-2. MO8 
N30 GO1 G41 YO. F5O.O 
N35 XO. 
(1ER PASSE) 
N40 GO2 YO. X-7.5 R3.75 F50.0 
N45 GU3 YO. XO. R4.33 
N46 GU1 XO- 2-4. 
(2E PASSE) 
N40 GO2 YO. X-7.5 R3.75 F5O.O 
N45 GO3 YO. XO. R4.33 
N46 GO1 XO. 2-4.875 
(3E PASSE) 
N40 GO2 YO- X-7.5 R3.75 FSO.0 
N45 Go3 YO. XO- R4.33 
(RETRAIT) 
N50 GO1 XS.0 G40 FSO.0 
N60 Y5.0 
GO z10. 
M5 
M9 
M1 
(FINITION) 
(DIAM 02 = 3/32 PO.) 
TO 102 M6 
M3 S3000 
GO X5. YS. 25. 
2-4.875 



N75 G41 YO. FSO.0 
N80 XO. 
GO2 X-3.75 Y-3.75 2-6.875 R3.75 F50. 
N40 GO2 YO. X-7.5 2-4.875 R3.75 
N45 GO3 YO. XO. R4.33 
GO 1 X5. G40 
N45 GO 210.; 
N65 Y5. 
MS 
M9 
Ml 
(CLOTURE OUTIL) 
(FW 
M30 



Dessin de fabrication (non rl 196chelle) 

.# bu- - == = 
O-=" L .- d Y 
h II - -  Y C 



ANNEXE N 



Caractéristique de la valve choisie 



Caractéristiques de la rondelle élastique 
choisie 

I L  (olrax.) 
BORE OIAMETER (MIN.) 

: Opnates in Bore (mm): 
; clsers shaftDia(mt;): - - 

-Loadm: - . 71 
; w~&~cigM(->: - 198 LOAD AT 

. FreeHei@t(yn@: . 254 RAD'Ai- WALL WORK tfEIGHT 

. Wue Radial Wd (mm): 338 



ANNEXE O 



Programme de calcul du broutage 

Les deux programmes suivants fonctionnant avec Mathlab calculent les Limites de  stabilité en 

fonction de la vitesse de rotation pour une opération de rainurage dans I'alumuiium (C = 0.5 e 

9 N/mm2). Le premier programme calcule les limites de stabilité pour un système comprenant 

trois fréquences propres. Donc il trace le graphique de la profondeur de coupe en fonction de 

la vitesse de rotation pour N = O,2,3, ... pour chaque mode. Le deuxième programme fait la 

même chose que le premier excepté qu'il le fait en considérant que le système comporte une 

seule fréquence propre. De plus, il trace les courbes permettant de faire l'ajustement de la 

vitesse de rotation en fonction de la fréquence de broutage. 

Notez que les deux programmes peuvent, par le simple changement d'une constante, calculer 

les limites de stabilité pour des matériaux autres que de l'aluminium ou pour des h i s e s  

comportant un nombre plus élevé de dents. Le premier programme peut aussi être 

complètement interactif. Le deuxième ne l'est pas mais une simple modification lui 

permettrait de le devenir. Il en est ainsi pour accélérer son utilisation avec Mathlab. 

0.1.1 le' programme - limite de stabilite pour une frequence 
propre 

%Ce script calcul la partie réel et imaginaire de g 
%pour un système de 2e ordre,3 ddl avec comme variable 
%initiale: k (en Wm), wn (en rads) et zeta pour chaque mode 
%Et fait le graphique des lobes de stabilité pour une opération de rainurage. 
% C=0.5e9 N/m2 pour de l'aluminium. 
% 
% 
~ 4 . 3 4 2 ;  
%z-input(Entrer le nombre de dents de la fiaise : '); 
2-2; 
%m=input(Entrer le nombre de dents coupant simulatnément : '1; 
m=l ; 
%k=input('Entrer la rigidité radiale équivalente du premier mode en N/m : '1; 
k=S.l6e5; 
%wn=input(Entrer la fiéquence nahireile du premier mode en rads : '1; 
wn=25000; 
%zeta=input('Entrer le facteur d'amortissement équivalent du premier mode en N/m : '1; 



zeta4.05; 
%kl  =input(Entrer la rigidité radiale équivalente du deuxième mode en N/m : '); 
kl=2e6; 
%wnl=input('Entrer la fiéquence naturelle du deuxième mode en rads : '1; 
wn 1 =3 8000; 
%zetal =input('Entrer le facteur d'amortissement équivalent du deuxième mode en N/m : '1; 
zetal=0.05; 
%k2=input('Entrer la rigidité radiale équivalente du troisième mode en N/m : '1; 
k î 4 e 6 ;  
%wn2lnput(Entrer la fiéquence naturelle du troisième mode en rads : '1; 
wn2=60000; 
%zeta2=input('Entrer le facteur d'amortissement équivalent du troisième mode en N/rn : '); 
zeta2=0. OS; 
Y0 
Y0 
Y0 
%%%% ler  mode 

mm=[ 1 /k*wnA2];den=[ 1 2 *zeta4wn mA2];  
w=[wn+O.01:5:2.5*wn]; 
[mag,phase,w]=bode(num,de~~,w); 
r m a g  . *cos(phase*2*pi/3 60); 
im=rnag. *sin@hase*2*pi/3 60); 
e=2 *pi-atan(re./im)*2; 
blim=- 1 4 2  *u * m* 5 00000000 * re); 
no+ ./(z* e); 
n 1 -~'./(2*pi*z*(d(Z*pi)+l)); 
n2=w8./(2* pi*z*(e/(Z*pi)+2)); 
n3=wf./(2*pi*z*(e/(2*pi)+3)); 
n4+. 4 2  *pi * z * (d(2 * pi)+4)); 
n5=w1./(2*pi*z*(e/(2*pi)+5)); 
lim=max(n 1 ); 
n=[C): 1 O:lim]'; 
fl=n*z*2*pi; 
ft2=2*ft; 
fi3=3 *fi; 
ft4=4*A; 
ft5=5 *fi; 
fi6=6*ft; 
Y0 
%% 2e mode 
Y0 
numl=[lkl*wnlA2];denl=[l 2*zetal*wnl wnlA2]; 
wl=[wn1+0.01:5:2.5*wnl]; 
[mag 1 ,phasel .w 1 ]=bode(num 1 ,den 1 ,w 1 ); 
re 1 =mag 1. *cos(phase 1 *2*pi/360); 
iml=magl .*sin@hasel*2*pi/360); 



e l=2*pi-atan(re1 ./im1)*2; 
blim 1=- I ./(2*m*u*500000000*rel); 
no 1 =w ll./(z*e 1); 
n1 l=w1'./(2*pi*t*(el/(Z*pi)+l)); 
n2 1 =w l './(S*pi*z*(el/(Z*pi)+2)); 
n3 1 =w 1'./(2*pi*z*(el/(Z*pi)+3)); 
n4 1-1 './(2*pi*z*(e1/(2*pi)+4)); 
n5 1 =w 1'./(2*pi*z*(e1/(2*pi)+5)); 
liml=max(n11); 
n-1 =[O: lO:liml]'; 
ft 1-1 *z*2*pi; 
ft21=2*fil; 
ft3 l=3*Al; 
ft41=4*fll; 
ft51=5*ftl; 
ft61=6*ft1; 
O h  

Y0 
%% 3e mode 
Y0 
num2=[l /k2*wr12~2];den2=[ 1 2*zeta2*wn2 ~ 1 1 2 ~ 2 1 ;  
w2=[wn2+0.01:5:2.5*wn2]; 
[ma@,phaseZ,w2]=bode(num2,den2,~2); 
re2=mag2. *cos(phase2*2*pi/360); 
im2-ag2. * sin(phase2*2 pi13 60); 
e2=2*pi-atan(re2.frm2)*2; 
blim2=- 1 ./(2*m*u*50000000O*re2); 
n02-w2'./(zse2); 
n 12=~2'./(2*pi*z*(e2/(2*pi)+l)); 
n22=w2' 4 2  * pi*z*(eS/(Z*pi)+Z)); 
n3 2=~2'./(2*pi*z*(e2/(2*pi)+3)); 
n42=~2'./(2*pi*z*(e2/(2*pi)+4)); 
n5 2=w2'./(2 * pi *r*(e2/(2*pi)+S)); 
lirn2-r~iax(n 12); 
n 2=[O: 10:lim2]'; 
tt2=n-2*z*2*pi; 
ftS2=2*A2; 
ft32=3 *W; 
ft42=4*ft2; 
ft52=5 *AS; 
ft62=6*ft2; 
% 
'%O 

bmax=2 * min(blim2); 
nmax= 111 O*max(nl 2)+max(n 12); 
plot(nO,blim,'b-',n1 ,bli~'bi,n2,bli~'b-'~n3,bl~'b-',n4,bli~'bl,n5,b1im,'b-1) 
HOLD; 



plot(n0 l ,blim 1 .'b-',n 1 1,biiiml ,'b-',n2I,bliml ,'b-',n3 1 ,blirn 1 ,'b-',n4l ,bliml ,'b-',nS 1 , b h  1 .%') 
plot(n02,blim2,'b-',n 1 2,blim2,'b-',n22,b1im2,'b-',n32,bSlIIljL,%-f,n42,bli~,%-i,n52yb~,%-~ 
AXIS([O nmax O bmad); 
~ l a b e l ( ' ~ t e s s e  de rotation en RPS'); 
ylabel('Profondeur axiale de coupe limite en ml); 
hold off; 

0.1.2 te programme - limite de stabilité pour trois frequences 
propres 

%Ce script calcul la partie réel et imaginaire de g 
%pour un système de 2e ordre,(ddI avec comme variable 
%initiale: k (en N/m), wn (en rad/s) et zeta. 
%Et fait le graphique des lobes de stabilité. 
% C=0.5e9 N/m2 pour de I'aluminium. u=0.342 
~ 2 ; m =  1 ; 
~ 1 ~ 2 2 9 6 2 . 0 9 ;  
k=5.1 S8e5; 
zeta=0.05; 
~ 0 . 3 4 2 ;  
9.40 
Y0 
Y0 
num=[ 1 /k* wnA2];den=[l 2 *zeta*wn mA2];  
w=[wn+O.O1:5:2.5*wn]; 
[mag,p hase,w J =bode(num,den, w); 
re=-mag. *cos(p hase*2*piD 60); 
im=mag. *sin(phase*2 *pi/36O); 
e=2*pi-atan(re./im)*2; 
blirn=- 1 ./(2*u*m*500000000*re); 
n0-w'./(z4e); 
n 1 =wt./(2*pi*z*(e/(2*pi)+ 1)); 
n2=w1./(2*pi*z*(e/(2*pi)+2)); 
n3=wt./(2*pi*z*(e/(2*pi)+3)); 
n4=w1./(2 * pi *z* (e/(2*pi)+4)); 
nS=wl./(Z * pi*z*(e/(2 *pi)+5)); 
lim=max(n 1 ); 
n=[O: 10:lirnl'; 
ft=n*z*2*pi; 
ft2=2*ft; 
A3=3 *A; 
ft4=4*R; 
A5=S4ft; 
R6=6*A; 



bmax=5 *rnin(blim); 
nrnax= 1 /6 * max(n 1 )+rnax(n 1 ); 
subplot(2 1 l),plot(nO,w,'b-',n 1 ,w,'b-',ri2,w,'b-',~,~~W,n4,w,'b-',n~,w~'b-'~n,A,'b-~,n,ft2~'b- 
',~A3,%-',~fi4,'b-~y~ft47'b-'7n,A57%-~7n,A6y'b-'); 
AXIS([O nmax O 2*wn]); 
xiabel('Vitesse de rotation en RPS'); 
ylabel('Fréquence de broutage en rad/s'); 
subplot(2 12),plot(nO,biirn,'ô-',n 1 ,blim,'b-',n2,bti1q'b-',n3 ,blim'b-',n4,blim,W,nS,blim,'b-'); 
AXIS([O nmax O bmaxj); 
xIabel('Vitesse de rotation en RPS'); 
ylabef(Trofondeur axiale de coupe limite en m3; 




