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Chapitre introductif

1 Objectifs de l’étude
Ce stage vise à obtenir un modèle numérique de prédiction du comportement dyna-

mique d’électrobroche UGV aéronautique. Le modèle numérique construit sera validé
et corrigé par des expérimentations. Ce travail permettra une meilleure compréhension
des phénomènes mécaniques intervenant dans la broche, en particulier concernant la
dégradation par fatigue des roulements. La connaissance de ce modèle numérique sera
particulièrement utile pour être capable de prédire les conditions de stabilité en usinage.
L’objectif à long terme serait de proposer aux industriels une démarche systématique et
simple de déterminations des conditions d’exploitation optimales des broches.

2 Contexte
L’Usinage à Grande Vitesse (UGV) est un concept qui est apparu dès les années

30 [Sal31]. Il a fallu cependant attendre les années 80 pour voir naître les premières
réalisations physiques de telles machines.

En quelques mots, l’UGV permet un gain de productivité et une diminution des
coûts. Cette technologie est utilisée dans trois secteurs d’activité principaux. Les ma-
chines ont des spécificités propres à chacun de ces secteurs.
◦ Dans l’aéronautique, des pièces de dimensions importantes et de formes complexes

sont usinées dans la masse, nécessitant des taux d’enlèvement de matière impor-
tants. Les machines sont de grandes dimensions et sont construites pour des vi-
tesses d’avance et des puissances très élevées (High Power Milling). Les phases
d’ébauche durent de longues heures avec de fortes puissances.
◦ Dans l’automobile, où l’on a besoin de cadences de production considérables, les

pièces sont généralement de grande série. Les machines sont soit standards et
flexibles, avec de nombreux changements d’outils, soit ce sont des machines spé-
cifiques dédiées à une opération particulière sur une pièce. Dans tous les cas, les
opérations d’usinage sont très courtes.
◦ Dans l’industrie de fabrication des moules et des matrices, les métaux usinés sont

très durs, les broches tournant moins vite mais avec des efforts plus importants.
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La technologie UGV étant relativement récente, les axes de recherche sont nombreux
et variés. De nombreux chercheur travaillent sur la génération de trajectoire, sur le
comportement de la coupe, sur les caractéristiques des matériaux usinés, et aussi sur
l’environnement d’usinage (lubrification, etc.).

Le comportement de la machine est un autre axe d’étude principal. En effet, les
machines UGV se caractérisent par des dynamiques plus élevées avec des vibrations de
l’ensemble outil/broche qui doivent être maîtrisées. La structure machine et le com-
portement sont différents de ceux des machines conventionnelles ce qui donne lieu à
de nouvelles études. Ce travail portera en particulier sur le comportement de l’électro-
broche, organe terminal entre la machine et le porte outil.

3 Problématique
L’électrobroche est la partie la plus sensible d’une machine UGV. En effet, elle est

soumise à de fortes puissances, à des vibrations et à des vitesses de rotation élevées
(aujourd’hui les broches Fischer tournent jusqu’à 30 000 tr.min−1). C’est la partie la
plus complexe et la plus coûteuse de la machine. Il faut souligner que l’entretien d’une
broche, toutes les 3 000/4 000h d’utilisation environ, coûte à l’entreprise approximative-
ment 15 000e (sans compter les coûts d’immobilisation du moyen de production).

Pour utiliser de façon optimale une machine UGV, il est nécessaire de maîtriser
le comportement dynamique de sa broche. On adaptera ainsi les différents paramètres
d’usinage (profondeur de passe, vitesse de coupe et d’avance, etc.) de sorte à obtenir
une productivité et une qualité de fabrication élevées, tout en préservant le moyen de
production. Seulement, prédire le comportement n’est pas simple puisqu’il est fortement
non-linéaire [Lin03] et qu’il résulte d’un couplage de nombreux phénomènes (fréquence
de rotation, géométrie du rotor, raideur et précharge des roulements, champ de tempé-
rature dans la broche, lubrification, etc.)

De plus, l’étude du comportement des broches UGV est différente de celle du com-
portement des broches d’usinage conventionnel. Là où une étude statique suffisait pour
prédire le comportement, il faut désormais étudier la dynamique en prenant en compte
les effets gyroscopiques et centrifuges ainsi que des excitations vibratoires à haute fré-
quence engendrées par l’usinage.

4 Les différentes approches
Le tout expérimental
Afin de caractériser le comportement dynamique d’un ensemble outil/broche, on peut

tout d’abord réaliser des essais. Effectuer des expérimentations est relativement aisé.
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Elles ont l’avantage de découler rapidement sur des résultats concrets et des applications
industrielles. Réaliser des essais particuliers implique une immobilisation des moyens de
production des industriels, ce qui a un coût. Ainsi, le nombre d’essais possibles est
limité. Or les paramètres et configurations d’usinage sont multiples. Il faudrait réaliser
un grand nombre de tests. C’est pourquoi, pour obtenir les données voulues concernant
le comportement, il est préférable d’avoir recours à l’outil numérique.

Le tout numérique
La modélisation numérique pure a l’avantage d’aboutir sur des résultats sans avoir

besoin physiquement de la machine et ce, sur des plages complètes de paramètres (vitesse
de la broche, outils différents, etc.). Seulement, l’approche numérique est difficilement
applicable à l’industrie. En effet, bien que la modélisation des broches UGV ait été étu-
diée depuis plusieurs années, elle reste complexe. Les phénomènes sont multiples et le
nombre de paramètres est très important. Il est possible d’affiner la modélisation mais
l’implémentation devient difficile et longue. Par ailleurs, de nombreuses inconnues de-
meurent. En effet, dans de nombreux modèles, des hypothèses sont adoptées concernant
par exemple la géométrie, les caractéristiques des matériaux, les flux de chaleur que ce
soit par soucis de simplification ou simplement parce que les grandeurs physiques sont
inconnues. Ainsi, les résultats de ces modèles et ceux des expérimentations peuvent être
éloignés. C’est pourquoi, les méthodes de recalage sont adoptées.

Couplage entre numérique et expérimental
Le tout numérique construit souvent un modèle trop pauvre éloigné du compor-

tement réel alors qu’avec le tout expérimental les plages d’étude sont restreintes. Les
méthodes de couplage entre le numérique et l’expérimental (communément appelées re-
calage) permettent de créer une passerelle entre les deux modèles. Grâce aux mesures
effectuées, le modèle numérique est corrigé et enrichi par identification des grandeurs
physiques jusqu’alors inconnues. Par exemple, le recalage est souvent utilisé pour iden-
tifier l’amortissement de la broche [Cao07].

5 Plan du rapport
Le premier chapitre constituera une présentation technologique des broches UGV

qui permettra d’introduire ses différentes fonctions techniques. Le deuxième chapitre
permettra d’aborder la partie modélisation du comportement des roulements et de la
broche (application sur la broche Fischer MFW2310/24). Le chapitre III exposera les
différentes techniques utilisées en expérimentation ainsi que les méthodes permettant le
recalage des modèles. Enfin, dans le dernier chapitre, les pistes d’étude seront définies.
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Technologie des broches UGV

1 Structure générale
La broche est l’organe terminal de la machine outil sur lequel est fixé l’outil. Elle

remplit les fonctions principales de guidage et d’entraînement en rotation. Les broches
UGV se distinguent des broches conventionnelles. Les caractéristiques de grandes vi-
tesses de rotation et de fortes puissances ont révolutionné leurs structures. Ces broches
sont un réel concentré de technologie puisqu’elles regroupent de nombreuses fonctions
techniques (refroidissement, guidage, serrage de l’outil, etc.). Par ailleurs, l’implantation
de ces broches dans la tête 5 axes impose de fortes contraintes d’encombrement.

La Fig. 2.1 montre un exemple de broche UGV. C’est une coupe d’une broche Fi-
scher (N = 24 000 tr.min−1 et P = 70 kW ) actuellement utilisée par les constructeurs
aéronautiques.

Nomenclature
1 Outil serré
3 Système de serrage pour l’attache-
ment HSK
5 Roulements à billes hybrides
7 Ressort de précharge du palier avant
9 Moteur asynchrone
11 Collerette de fixation
13 Sonde de température du moteur
15 Codeur
17 Capteur de serrage d’outil
19 Joint tournant pour arrosage par le
centre de l’outil

2 Outil desserré
4 Dispositif de soufflage cône
6 Joint chicane
8 Sonde de température roulements
10 Circuit de refroidissement par eau
12 Cage à billes
14 Ressort de précharge du palier arrière
16 Circuit de lubrification des roulements
18 Dispositif hydraulique de desserrage d’outil

1

2

3

4

5

6

119

8

10

13 5 15 17

19

14 16

18

7

12

Fig. 2.1 – Vue en coupe d’un électrobroche UGV.
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2 Différents types de guidage en rotation
Il existe trois technologies pour le guidage en rotation de la broche

Les paliers à roulements à billes sont les plus simples concernant l’intégration. Ils
ont par ailleurs l’avantage de supporter de forts couples à faibles vitesses. Aujourd’hui,
la vitesse de rotation est limitée à 40 000 tr.min−1 pour des broches de forte puissance
et fait intervenir des roulements dits hybrides. Ce type de guidage est le plus répandu et
c’est pourquoi dans l’étude qui va suivre, seul le comportement d’électrobroches UGV
à roulements à billes sera étudié.

Les paliers magnétiques ont l’avantage d’atteindre des
vitesses de rotation très élevées (180 000 tr.min−1 atteint en
laboratoire) et sont réputés fiables (40 000 h de durée de vie).
Pour contrôler le guidage de l’arbre, un asservissement est né-
cessaire a. C’est une complexité supplémentaire. Par contre,
grâce à ce contrôle actif, les instabilités d’usinage pourraient
être contrôlées [Kno07]. Ces broches sont en cours de dévelop-
pement à l’heure actuelle avec de premiers prototypes répon-
dant aux besoins de l’UGV aéronautique. Seulement, l’utili-
sation à grande échelle de cette technologie n’est pas encore à
l’ordre du jour. En effet, cette nouvelle technologie constitue
une remise en cause profonde du savoir faire et des outils dans
l’industrie.

a. animations sur www.s2m.fr

Fig. 2.2 – Principe de
guidage par palier ma-
gnétique (Source S2M)

Les paliers hydrodynamiques ont des propriétés de
grande raideur et de durée de vie élevée. L’intégration de
cette technologie est complexe car il faut gérer la présence
du film d’huile. A l’heure actuel, ce type de broche est de
petite puissance (< 5kW ). L’amortissement de ces broches
est intéressant et c’est pourquoi elles sont utilisées pour des
travaux de rectification. Certains prototypes existent pour de
fortes puissances mais la technologie n’est pas encore au point
pour l’industrialisation.

Fig. 2.3 – Guidage ra-
dial par palier hydrody-

namique

Conclusion
Parmi les technologies de guidages précédemment décrites, les roulements sont la

seule technologie industriellement viable aujourd’hui. Par ailleurs, la problématique de
durée de vie est épineuse. Le point limitant dans l’aéronautique est la tenue des roule-
ments. C’est pourquoi, l’étude des montages de roulements est au centre de ce travail.
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3 Les roulements de haute précision
Les roulements constituent la partie sensible des broches. Compte tenu des vitesses

de rotation et des sollicitations qui leurs sont appliquées, des roulements à billes spéciaux
(Fig. 2.4) ont été mis au point par les roulementiers : SNFA (“SKF Aeroengine” depuis
2006), FAG, SNR,etc.

Ball materials
Standard bearings are available with:

steel balls, no designation suffix•	
ceramic (bearing grade silicon nitride) •	
balls, designation suffix HC (/NS)

As ceramic balls are considerably lighter and 
harder than steel balls, hybrid bearings can 
provide a higher degree of rigidity and run 
considerably faster than comparably sized 
all-steel bearings . The lower weight of the 
ceramic balls reduces the centrifugal forces 
within the bearing and generates less heat . 
Lower centrifugal forces are particularly 
important in machine tool applications 
where there are frequent rapid starts and 
stops . Less heat generated by the bearing 
means less energy consumption and longer 
bearing and grease service life .

Open bearings
The bearings are also available without seals 
for grease or oil lubrication in the 719  . . B 
(HB) and 70  . . B (HX) series . To facilitate dir-
ect oil lubrication, the outer ring of open 
bearings can also be manufactured with an 
annular groove and two lubrication holes as 
well as two annular grooves to accommo-
date O-rings . This bearing variant is identi-
fied by the designation suffix L (GH) .

Single bearings and 
matched bearing sets
SKF-SNFA bearings in the S719  . . B 
(HB .. /S) and S70  . . B (HX .. /S) series are 
available, standard, as:

single bearings•	
single, universally matchable bearings•	
matched bearing sets•	
sets of universally matchable bearings•	

A.

7
Fig. 2.4 – Vue éclatée d’un roulement de haute précision SNFA [Source SKF].

Ces roulements dits hybrides ont la particularité d’avoir des billes en céramique (en
général Nitrure de Silicium), matériau à masse volumique plus faible (ρ = 3190 kg.m−1).
Elles sont donc moins sujettes aux effets gyroscopiques et centrifuges. Par ailleurs, elles
s’usent moins, le frottement plus faible qu’avec des billes en acier. Les pistes sont en
acier 100Cr6, finies par un procédé de galetage des bagues [SNF97]. Tous les éléments
du roulements sont assemblés par appairage total afin de garantir une qualité géomé-
trique optimale (angle de contact α+3◦

−2◦). En conclusion, c’est grâce à l’ensemble de ces
caractéristiques spéciales que sont obtenus ces roulements de haute précision. Ainsi, ces
composants ont une très bonne tenue en fatigue nécessaire à des vitesses de rotation
élevées.

Le critère NDm (produit de vitesse de rotation par diamètre de révolution des
billes) caractérise la criticité de l’application (à la manière du produit pV pour les
coussinets). Pour des roulements à billes classiques, les roulements sont utilisés jusqu’à
500 000NDm. Pour l’UGV, ce critère avoisine 2 500 000NDm, c’est une application très
critique. Malgré l’emploi de roulements de haute précision, le guidage se trouve aux
limites de ce qu’il peut supporter.

David NOËL 9/58 2009-2010



4. Lubrification

Méthode générique pour l’optimisation
d’agencement géométrique et fonctionnel

Guillaume JACQUENOT

Directeurs de thèse: Fouad BENNIS & Philippe WENGER
Encadrant industriel: Jean-Jacques MAISONNEUVE

Le 18 janvier 2010, Amphithéâtre S, École Centrale de Nantes

Jury:
Président : Georges FADEL Professeur, Clemson University, États-Unis d’Amérique
Rapporteurs : Georges FADEL Professeur, Clemson University, États-Unis d’Amérique

Jean-Pierre NADEAU Professeur, TRÈFLE, ENSAM de Bordeaux
Examinateurs : Carlo POLONI Professeur, Università degli Studi di Trieste, Italie

Fouad BENNIS Professeur, IRCCyN, École Centrale de Nantes, Nantes
Philippe WENGER Directeur de recherche CNRS, IRCCyN, Nantes
Jean-Jacques MAISONNEUVE Docteur, SIREHNA, Nantes

Invité : Vitali TELERMAN Docteur, Dassault Systèmes, Vélizy-Villacoublay

4 Lubrification
La lubrification est une fonction importante et critique pour une broche. Elle permet

en particulier de refroidir les paliers et d’éviter les micro-grippages des éléments roulants.
En mécanique général, les technologies pour effectuer la lubrification sont les suivantes :
◦ roulements étanches lubrifiés à la graisse ;
◦ lubrification avec des doseurs de graissage ;
◦ lubrification à l’huile par barbotage ;
◦ lubrification à l’huile par circulation forcée ;
◦ lubrification par brouillard d’huile.
Pour la plupart des broches UGV, une lubrification par brouillard d’huile est utilisée

(aussi appelé lubrification par mélange air-huile). Cette technologie consiste à injecter
directement dans les roulements un mélange air-huile au moyen soit de gicleurs (Fig.
2.5(a)) soit de deux orifices diamétralement opposés situés dans la bague extérieur (Fig.
2.5(b), ∅ = 0, 6mm).

Lubrification par brouillard d’huile

Ce type de lubrification est particulièrement employé dans les applications où l’on atteint
des hautes vitesses, en assurant les paramètres suivants:
- bon niveau de rendement;
- température modérée, réduction de puissance;
- rationalité et coût limité de l’installation;
- simplicité de conception de la broche (canalisations, entretoises, etc ...);
- bonne protection des roulements contre les agents extérieurs polluants (par un effet
répulsif du brouillard d’huile sous pression).

Bien que ce type de lubrification soit réalisée selon des normes bien précises (les
constructeurs des systèmes “brouillard d’huile” sont aptes à fournir les données spéci-
fiques de ce genre de matériel) on doit prendre en considération les caractéristiques et la
vitesse du roulement à lubrifier.

L’huile recommandée pour la lubrification par brouillard d’huile est du type ISO VG 32
(voir tableau page 46).

Lubrification minimale air - huile

L’une des particularités de ce système, est l’utilisation d’une huile synthétique très vis-
queuse (généralement ISO VG68), qui, même en petite quantité, assure la présence d’un
film séparateur entre les corps roulants et les pistes du roulement.

Une faible résistance du roulement des billes et un excellent comportement de l’en-
semble, même en présence de fortes charges est ainsi obtenu.

Les raisons qui rendent ce système modérément polluant sont les suivantes:

- faible consommation d’huile;
- effet nébulisant contrôlé.

Dans ce système, l’air (élément convoyeur) et l’huile arrivent sur le roulement par l’inter-
médiaire de gicleurs latéraux (fig. 5) ou bien au travers de l’alésage de la bague
extérieure du roulement (exécution H1) sans se mélanger dans le circuit.

47

Fig. 5

(a) Lubrification par gicleurs.

48

SERIE VEX AVEC EXECUTION “H1”

(b) Direct Lubrification System (DLS).

Fig. 2.5 – Dispositifs de lubrification par mélange air-huile [SNF97].

Pourquoi ce choix de technologie ?
La lubrification à la graisse est exclue compte tenu des vitesses de rotation (ne peut

être appliquée au delà de 1 000 000NDm). La présence d’huile en abondance dans la
broche engendrerait des pertes par frottement visqueux (donc échauffement et perte
de puissance) et perturberait le bon fonctionnement de la partie stator/rotor. Pour le
mélange air-huile, moins d’un centimètre cube d’huile par heure et par roulement est
nécessaire. Par ailleurs, le mélange air-huile garantit la présence d’un film d’huile entre
les éléments roulants grâce à l’utilisation une huile très visqueuse [SNF97].

De nombreuses publications montrent à quel point la lubrification est un élément clef
pour le bon fonctionnement de la broche. Par exemple, WU &Kung ont étudié l’influence
de différents paramètres sur la performance de la broche et sur son refroidissement
(concentration d’huile du mélange, longueur des tuyaux, pression d’air, etc. [Wu05]).
Serrato & al. ont étudié en particulier l’influence de la viscosité de l’huile sur le
comportement vibratoire [Ser07].
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5 Étanchéité dynamique
L’isolement de l’intérieur de la broche vis-à-vis de

l’extérieur doit être effectué soigneusement. La présence
d’impuretés telles que du lubrifiant d’usinage ou des par-
ticules provenant de la coupe serait désastreuse pour la
santé des roulements.

Compte tenu des vitesses de rotation, une étanchéité
par obstacle (ex. : joint à lèvres, joint glace, etc.) est à
écarter car sa faible durée de vie et les pertes mécaniques
engendrées seraient problématiques. Comme le différen-
tiel de pression à étancher est faible et que les vitesses
sont très importantes, la solution est d’utiliser des pas-
sages étroits (labyrinthes) et de se servir de l’effet cen-
trifuge pour repousser les liquides (déflecteurs et rainures
centrifuges, cf. [Fan08]). Dans le cas présent, la broche est
placée en surpression afin qu’aucune particule ne puisse
pénétrer dans la broche. Par ailleurs, pour améliorer l’ef-
ficacité de l’étanchéité, une chambre de surpression d’air
est ajoutée (appelée aussi rideau d’air, Fig. 2.7).

53

Fig.9 et Fig.10
Protections avec labyrinthe de type
“simple” et “multiple”, plus élaborées que
les précédentes mais plus efficaces, spéciale-
ment utilisées en présence de liquide (jets) et
de poussière modérée.

Fig. 11 et Fig.12
Dans ces exemples, les labyrinthes de type
simple et multiple sont réalisés avec un drai-
nage pour l’évacuation des liquides éven-
tuels qui auraient pu s’introduire ou qui se
seraient formés par condensation.
Le couvercle supérieur, représenté dans la fig.
12 (axe vertical) fait office de bague centri-
fugeuse et assure une protection supplé-
mentaire contre les éventuelles impuretés
externes.

Fig. 13
Cette protection est très efficace grâce à la
présence d’une barrière d’air sous pres-
sion ( p = 0,2 bar) pénétrant dans le laby-
rinthe.
Ce système, particulièrement adapté pour la
lubrification à la graisse, prévoit l’envoi d’air
filtré et déshumidifié au moyen d’une canali-
sation spécifique.

Dans les applications avec lubrification à
huile, les roulements fonctionnant dans une
ambiance pressurisée, l’efficacité de la pro-
tection est moins impérative.
Avec un système de lubrification à l’huile, il
est indispensable d’éviter toute forme de
pollution surtout si un circuit de recirculation
est prévu.

9 - 10

11- 12

13

Fig. 2.6 – Passages étroits et
déflecteurs [SNF97].
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13Fig. 2.7 – Chambre de sur-
pression [SNF97].

6 Entraînement
L’entraînement de la broche en rotation est assuré par un moteur placé entre les deux

paliers. C’est pourquoi le terme d’électrobroche est utilisé. Cette technologie permet de
supprimer tous les composants de transmission classiques (engrenages, poulies/courroies,
etc.). Ainsi, les vibrations de la transmission sont supprimées, l’équilibrage de la broche
est amélioré. De plus, le contrôle des accélérations angulaires de la broche est plus précis
[Lin03]. Cependant, l’emplacement du rotor induit une inertie importante de l’axe de la
broche et une source de chaleur importante à l’intérieure même de la broche.

Historiquement, les moteurs asynchrones équipent des électrobroches. Cependant,
les moteurs synchrones ont des caractéristiques dynamiques meilleures et des pertes
thermiques moins importantes. Ils sont classiquement utilisés pour équiper les différents
axes de la machine. Ces moteurs synchrones étaient jusqu’à présent limités par la co-
hésion de l’aimant permanent du rotor. Depuis peu, un renforcement du rotor avec des
matériaux composites (carbone) règle ce problème. Par ailleurs, de nouveaux variateurs
plus puissants ont vu le jour permettant ainsi d’exploiter le plein potentiel de ce type
de moteurs. Grâce à ces avancées récentes, certaines broches ont pu être équipées de ces
moteurs synchrones (ex : broche Fischer MFW2320).
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7 Liaison avec le porte outil
En usinage UGV, l’attachement normalisé de type HSK est utilisé. Il offre une bonne

précision radiale et axiale pour des vitesses de rotation élevées, ainsi qu’une meilleure
raideur.

La liaison avec le porte outil est réalisée par un cône/plan. En pratique, la partie
conique passe environ 20% du couple et l’appui plan 80%.

Fig. 2.8 – Serrage du porte outil par attachement de type HSK (animation).

Le serrage est actionné par la tige de tirage axial (en bleue sur Fig. 2.8) liée à la
noix (en orange). Cette noix déplace les griffes d’accrochages (en jaune) qui effectuent
le maintien en position (Animations sur www.ame.com). En fonctionnement, le serrage
augmente sous l’effet des forces centrifuges sur les griffes.

8 Les outils

8.1 Caractéristiques des outils
Les outils se caractérisent notamment par le nombre de dents z, la longueur carac-

téristique Lu, le diamètre D, le rayon, le matériau, le revêtement, etc. Ils sont de formes
multiples et sont adaptés à l’opération d’usinage, au matériau usiné et aux capacités
de la machine concernée. On distingue les outils monoblocs (Fig. 2.9(b)) des outils à
plaquettes rapportées (Fig. 2.9(a)).
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(a) Fraise d’ébauche à
plaquettes rapportées.
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MILLING CoroMill® Plura 

First choice end mill
Centre cutting
Variable flute depth

Plura Guide

Hardness ≤ 48HRc

Helix angle: -50°
Tolerances: Dc : h9

dmm : h6

Dimensions, mm P M K S

Dc 
mm Ordering code

Front 
type, zn dmm d4 l2 l3

Helix lsh 
mm 2) rε

Max 
ap1)

GC GC GC GC GC GC GC GC GC GC GC GC

16
20

16
30

16
40

16
20

16
30

16
40

16
20

16
30

16
40

16
20

16
30

16
40

Cylindrical shank
10 R216.24-10050CCK22P 4 10 9.5 100 58 28.00 1 22.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-10050DCK22P 4 10 9.5 100 58 28.00 1.5 22.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-10050FCK22P 4 10 9.5 100 58 28.00 2.5 22.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-10050GCK22P 4 10 9.5 100 58 28.00 3 22.0 ✩ ✩ ✩ ✩

12 R216.24-12050CCK26P 4 12 11.4 100 53 35.50 1 26.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-12050DCK26P 4 12 11.4 100 53 35.50 1.5 26.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-12050ECK26P 4 12 11.4 100 53 35.50 2 26.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-12050FCK26P 4 12 11.4 100 53 35.50 2.5 26.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-12050ICK26P 4 12 11.4 100 53 35.50 4 26.0 ✩ ✩ ✩ ✩

16 R216.24-16050CCK36P 4 16 15.2 115 65 45.00 1 36.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-16050DCK36P 4 16 15.2 115 65 45.00 1.5 36.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-16050ECK36P 4 16 15.2 115 65 45.00 2 36.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-16050FCK36P 4 16 15.2 115 65 45.00 2.5 36.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-16050GCK36P 4 16 15.2 115 65 45.00 3 36.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-16050ICK36P 4 16 15.2 115 65 45.00 4 36.0 ✩ ✩ ✩ ✩

20 R216.24-20050FCK44P 4 20 19 145 80 56.00 2.5 44.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-20050GCK44P 4 20 19 145 80 56.00 3 44.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.24-20050ICK44P 4 20 19 145 80 56.00 4 44.0 ✩ ✩ ✩ ✩

25 R216.25-25050GCK54P 5 25 24 156 80 71.00 3 54.0 ✩ ✩ ✩ ✩

R216.25-25050ICK54P 5 25 24 156 80 71.00 4 54.0 ✩ ✩ ✩ ✩

1) Maximum cutting edge length.
2) Pitch per rev.

For more technical information, see our Metalcutting Technical guide

zn = number of cutting edges

First choice: Use Plura Guide. Order number C-2948-063

D200 D210 D117 G22 D2

(b) Fraise carbure monobloc. (c) Corps d’outil monobloc.

Fig. 2.9 – Exemple d’outils pour le fraisage en UGV.

Les outils sont montés à la broche grâce au porte-outil appelés aussi mandrins. Diffé-
rents types de corps d’outil existent : porte-outils à fretter, mandrins à pince, mandrins
auto-expansibles, corps d’outils monoblocs (Fig. 2.9(c)), etc.

8.2 Les conditions de coupe
Les conditions de coupe sont choisies par le programmeur et adaptées à l’outil et à

l’opération d’usinage. Elles sont préconisées par le Bureau des Méthodes pour chaque
outil. Les principales conditions d’usinage sont :
◦ la profondeur de passe ap (ou engagement axial en mm) ;
◦ l’engagement radial ae (mm ou %) ;
◦ la vitesse d’avance Vf (m.min−1) ;
◦ l’avance par dent fz (mm/tr/dent) ;

Exemple de conditions de coupe :
◦ Outil d’ébauche : fraise Ceratizit ou Stelram à plaquettes (D = 40mm, z = 4,
L = 100mm)
Conditions de coupe : fz = 0.2mm/tr/dent, ap = 6mm, ae = 40mm, N =
24 000 tr.min−1, Vf = 18m.min−1, P = 60 kW
◦ Outil de finition : fraise carbure monobloc Kendu ou Ffdm (D = 20mm, z = 2,
Lu = 50mm)
Conditions de coupe : fz = 0.2mm/tr/dent, ap = 8mm, ae = 8mm, N =
21 800 tr.min−1, Vf = 9m.min−1, P = 7 kW
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8.3 Excitation de l’outil

Pour des opérations d’usinage telles que le frai-
sage, une excitation cyclique provient de la coupe. A
chaque passage de la dent, un copeau est enlevé, il
en résulte un effort en bout d’outil.

La fréquence d’excitation de l’outil fc est :

fc = zN

60 (2.1)

Avec :{
z le nombre de dents
N la vitesse de rotation en tr.min−1 Fig. 2.10 – Excitation par l’outil

[Alt04].

L’excitation de l’outil est propre à l’outil utilisé, aux conditions de coupe, au matériau
usiné, etc. et donc, son contenu fréquentiel différera d’un cas à l’autre comme le montre
l’exemple schématique (Fig. 2.11 conformément à l’exemple de conditions de coupe
ci-dessus).

tr

1

tr

1

F (N)

F (N)

800

1200

fb

fb

fc 2fc 3fc 4fc 5fc

fc 2fc 3fc

f (Hz) 

f (Hz) 

F (N)

Finition P=7kW

Ebauche P=60kW

F (N)

Fig. 2.11 – Excitation de l’outil pour deux configurations différentes.

Un usinage excitera d’avantage les hautes fréquences pour des engagements radiaux
et des nombres de dents plus petits.
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8.4 Phénomène de broutement
Le broutement (chatter en anglais) est un phénomène d’instabilité dynamique

résultant du couplage entre l’excitation de l’outil et les mouvements vibratoires de la
structure. Il s’observe par des vibrations d’amplitude très importante et un bruit sonore
conséquent.

La limite de stabilité est tracée sur des courbes appelées lobes de stabilité. La forme
de ces courbes résulte en partie du déphasage des ondulations des surfaces de la pièce
avant et après passage de la dent (Fig. 2.12). Cette limite se caractérise par la profondeur
de passe au-delà de laquelle le phénomène de broutement apparaît (profondeur relative
à une vitesse de rotation).

Fig. 2.12 – Tracé des lobes de stabilité [Alt04].

Le broutement est particulièrement néfaste pour la broche et la qualité de la surface
usinée [Pei03]. La connaissance de ces limites d’instabilité est impérative pour pouvoir
choisir les conditions de coupe optimales qui évitent la détérioration de la machine et
qui assurent une qualité de fabrication idéale. C’est pourquoi, le broutement est une
problématique de recherche récurrente.

Altintas et Weck abordent la modélisation du broutement pour différentes opéra-
tions d’usinage [Alt04]. Ils s’intéressent particulièrement à l’interaction outil/pièce pour
la compréhension du phénomène. Abele et Fiedler montrent la nécessité d’un mo-
dèle dynamique de la broche pour prédire les zones de stabilité [Abe04]. Dans [Gag07a,
Gag07b] Gagnol et al. exposent un processus de recherche des limites de stabilité par
modélisation de la broche complète et validation/recalage expérimental.
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La modélisation de la broche

1 Introduction
Le but de cette partie est d’expliquer les méthodes utilisées pour modéliser l’ensemble

de la broche. Ce chapitre se scinde en deux étapes. La première concerne la modélisation
des montages de roulements et la deuxième aborde la modélisation et l’implémentation
du problème de vibration de la broche en rotation.

2 Modélisation du guidage par roulements
Un guidage en rotation résulte du travail d’un ensemble de roulements. Les notions

relatives au comportement du montage de roulements seront donc exposées dans un
premier temps. Dans un second temps, l’aspect modélisation pure sera traité en abordant
la méthode d’intégration du comportement local du roulement seul dans le modèle global
du montage.

2.1 Comportement d’un montage complet
2.1.1 Nécessité de montages préchargés

Les roulements utilisés sont des roulements à billes à contacts obliques. Pour leur bon
fonctionnement, il est nécessaire d’appliquer une précharge. Les effets de la précharge
sont les suivants :
◦ La raideur du montage est augmentée [Pal67, War83].
◦ Le glissement des éléments roulants est réduit.
◦ Le bruit de fonctionnement est diminué.
◦ Les angles de contact des roulements sont plus stables.
◦ Leur durée de vie en dépend. SKF préconise une précharge afin que chaque élément

roulant reste toujours sous charge [SKF92, Mor01].
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Attention, cette précharge doit être
choisie soigneusement (Fig. 3.1). En
effet, si la précharge est trop impor-
tante (zone e), la fatigue des surfaces
est accélérée et si la précharge est in-
suffisante (zone b), les micro-chocs en-
traînent la mort prématurée du roule-
ment.
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On calcule enfin la durée du roulement en faisant la combinaison
statistique de la durée de chacune de ses bagues par une formule
semblable à celle du paragraphe 6.3.3, mais où l’exposant dépend
du type de contact, ponctuel ou linéaire.

 

Nota : 

 

dans les roulements à rouleaux cylindriques ou coniques, les génératrices de
contact sont bombées (§ 4.4 et 4.5). De ce fait, la répartition des contraintes le long de
celles

 

-

 

ci est prise en compte par le programme de calcul informatique. Cette répartition
dépend aussi des désalignements possibles (figure 

 

66

 

). Pour évaluer la charge de contact
au niveau le plus fin, on « découpe les rouleaux en tranches » afin d’en calculer facilement
la contrainte unitaire qui est introduite dans les équations d’équilibre de l’ensemble des
rouleaux.

 

6.3.10.2 Perspectives sur le calcul des contraintes
dans un roulement

 

Les bases de l’analyse mathématique résumées dans ce para-
graphe ne sont qu’un exemple de la recherche permanente que les
fabricants de roulements conduisent afin de mieux cerner la réalité
des phénomènes aléatoires de fatigue.

Si les formules appliquées jusqu’à ce jour se réfèrent à la théorie
de Hertz au travers d’un critère de fatigue qui est la contrainte ortho-
gonale de cisaillement, il apparaît que de nouveaux modèles mathé-
matiques sont nécessaires pour essayer d’expliquer les résultats plus
précis qui ont pu être obtenus grâce aux progrès technologiques
énormes faits sur le roulement. Ceux-ci, en effet, ont été apportés
non seulement par la possibilité d’élaborer des aciers de haute qua-
lité, mais aussi par les techniques nouvelles de mise en forme de
la matière (par exemple, le forgeage au lieu du décolletage), par
l’amélioration du traitement thermique (maîtrise des contraintes
résiduelles) et de la rectification (maîtrise de la géométrie du profil
de contact aboutissant à une meilleure répartition des pressions).
Aussi commence-t-on à élaborer d’autres théories qui, sans remettre
en cause les conclusions fondamentales ci-dessus, valables pour
l’étude classique des roulements, prennent en compte d’autres
contraintes réelles de fonctionnement telles, par exemple, celles
dues au frottement et à la lubrification (contraintes de surface) ou
bien celles résultant des modifications microstructurales des
caractéristiques intrinsèques de l’acier (élaboration, propreté inclu-
sionnaire, etc.) sous l’effet de la fatigue.

De l’analyse de la contrainte orthogonale de cisaillement selon
Hertz ou même de la contrainte équivalente de Von Mises, on passe
à l’analyse multiaxiale avec des critères de fatigue plus complexes
tel le critère de Dang Van.

 6.3.11 Influence des conditions de fonctionnement 
sur la durée des roulements

 

La formule de calcul de la durée d’un roulement s’exprime en
fonction de la charge radiale (charge axiale pour les butées) qui lui
est appliquée.

On a vu (§ 6.3.8) que si la charge appliquée a une composante
axiale, il faut recourir à une formule approchée introduisant la notion
de charge radiale équivalente. De plus, la validité du calcul théorique
suppose que le roulement fonctionne dans des 

 

conditions
normales

 

 que l’on définit comme suit :
— charge radiale uniquement, dont l’intensité n’excède pas les

limites de contraintes de l’acier standard (§ 6.1) ;
— jeu théoriquement nul pour assurer la répartition optimale de

la charge (figure 

 

48

 

) ;
— aucun défaut de forme ou d’alignement des portées, ce qui

suppose la géométrie de l’environnement théoriquement parfaite
et rigide ;

— lubrification et vitesse suffisantes pour assurer un régime
hydrodynamique optimal de l’huile de base (§ 7.1) ; le lubrifiant
comme le roulement sont supposés protégés de toute pollution ;

— température de fonctionnement qui ne pénalise ni la qualité
du lubrifiant ni la dureté de l’acier (§ 6.3.11.3).

 

Dans la pratique

 

, les conditions de fonctionnement réelles du
roulement s’éloignent plus ou moins des hypothèses ci-dessus. Il
est alors possible d’évaluer, à partir des écarts quand ils sont connus,
l’influence de ceux-ci sur la durée du roulement.

Le programme universel de calcul informatique, en faisant l’étude
de l’équilibre des efforts internes au niveau de chaque contact,
permet d’analyser toutes les conditions de fonctionnement qui
peuvent se traduire par un modèle mathématique de répartition des
charges : charges combinées radiales et axiales, jeu ou précharge,
défauts de forme ou d’alignement des portées. Mais l’expérimen-
tation reste indispensable pour confirmer ou prolonger les résultats
des études théoriques de sorte que tous les grands fabricants de
roulements se sont dotés de centres d’Études et Recherches avec
des moyens de calcul et d’essais importants.

 

6.3.11.1 Influence du jeu de fonctionnement

 

La charge dynamique de base d’un roulement est définie théo-
riquement en supposant que le jeu de fonctionnement (jeu du
roulement après montage) est nul, c’est-à-dire que, sous charge
radiale, la moitié des corps roulants est chargée (figure 

 

48

 

). C’est
sur cette situation théorique qu’est basé le calcul de la durée nomi-
nale du roulement (zone 

 

c

 

, figure 

 

65

 

).

Dans la pratique, le jeu de fonctionnement n’est jamais nul. Un
excès de jeu (positif ou négatif) minore la durée du roulement. Un
jeu excessif (zone 

 

a

 

) fait supporter la charge par un secteur réduit
du roulement mais la minoration de durée ne dépasse pas 30 % au
maximum. Une précharge excessive (zone 

 

e

 

) fait supporter au
roulement des contraintes supplémentaires venant s’ajouter à celles
dues à sa charge de fonctionnement et la minoration de durée atteint
très vite 50 % ou plus.

On remarque qu’une légère précharge (zone 

 

d

 

) apporte une
meilleure distribution de la charge sur les corps roulants et optimise
la durée de 10 à 20 % par rapport à celle de la zone 

 

c

 

.

L’existence d’un jeu de fonctionnement dans un roulement garantit
que celui-ci ne peut être anormalement préchargé. Un jeu supporte
généralement des tolérances plus larges qu’une précharge et se
contrôle le plus facilement. Aussi, seuls les mécanismes où les carac-
téristiques de rigidité sont indispensables (broches de machines-
outils, renvoi à pignons coniques, etc.) sont préchargés. Le réglage
de la précharge demande un appareillage et des procédures précises
avec des tolérances relativement plus étroites.

 

Figure 65 – Variation de la durée en fonction du jeu
ou de la précharge d’un roulement

Fig. 3.1 – Durée de vie en fonction de la
précharge [Mor01].

2.1.2 Effets centrifuges sur les billes
Sous des vitesses de rotation importantes, il n’est plus possible de négliger la force

centrifuge des billes. Ces forces centrifuges ont un effet direct sur les angles de contact
α au sein du roulement. La Fig. 3.2 illustre ce phénomène pour un modèle de solides
indéformables. Les indices i et e se réfèrent aux grandeurs respectivement associées à
la bague intérieure et extérieure. Les indices 1 et 2 se réfèrent aux grandeurs respecti-
vement associé à l’état statique (à l’arrêt) et dynamique (en rotation). Les vecteurs −→Q
représentent les efforts locaux (cf. partie 2.2.2).

Fig. 3.2 – Variation de l’angle de contact α sous l’effort
centrifuge (animation).

Lors de l’augmentation de la vitesse
de rotation, l’angle de contact de
la bague intérieure augmente alors
que celui de la bague extérieure di-
minue :

état 1 : statique
état 2 : dynamique{ α1 = αe1 = αi1
αe2 < α1
αi2 > α1
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Cette variation d’angle de contact a une influence directe sur la pression sous les
billes. Les efforts sur la bague extérieure augmentent alors que les efforts sur le bague
intérieure diminuent ([Har91]). La raideur du montage de roulements est aussi modifiée.
Selon [Shi92], cette variation de raideur est d’autant plus importante que l’angle de
contact au repos est important. Il a remarqué sur la broche en question que la raideur
radiale a diminué de plus de 20% à 15 000 tr.min−1 pour des roulements à α = 40◦. Des
observations similaires sont faites dans [Abe04, Lin03]. Pour information, la déflexion
axiale des roulements due à la vitesse de rotation est de l’ordre du dixième de millimètre.

Il est par ailleurs possible de démontrer en isolant la bille, que plus la précharge est
élevée moins la variation d’angle est importante. Les calculs seront développés durant
le stage. Ils donneront lieu à des valeurs numériques pour des valeurs d’angles initiales
plus conformes au type de broche étudié (15◦ et 25◦ par exemple).

2.1.3 Influence de la température sur la précharge
La présence d’une source de chaleur (due au moteur) à l’intérieur de la broche est

à prendre en compte dans le comportement de la broche. En effet, le champ de tem-
pérature dans la broche a une influence directe sur la précharge des roulements. Dans
[Bos99], Bossmanns et Tu ont modélisé les sources et les transferts de chaleur au sein de
l’électrobroche et l’influence de paramètres sur les transferts (vitesse de rotation, pré-
charge, etc.). Grâce à des modèles pour chaque partie élémentaire, une modélisation EF
globale est créée. Ces résultats numériques ont été confirmés de manière expérimentale.
Une autre source de chaleur importante intervient par ailleurs lors de l’usinage à sec
(spécialement caractérisé par Schulze et al. pour le fraisage d’ébauche [Sch09]). Là
encore, l’arbre de la broche est échauffé.

Compte tenu de la présence de forts gradients de température dans la broche, les
pièces se dilatent thermiquement. La dilatation axiale n’étant pas identique pour le corps
de broche et pour l’arbre, la précharge P varie comme l’illustre le schéma de principe
ci-dessous.

Corps de broche

Corps de broche

Arbre

δ

Etat libre

Au montage

Avec 
élévation de 
température

Roulement

δ

δδ

Corps de broche

Arbre dilaté
Fig. 3.3 – Modification de la précharge causée par les dilatations thermiques.
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Par ailleurs, comme le différentiel de température existe entre le stator et le rotor, les
dilatations thermiques ne sont pas identiques entre les bagues intérieures et extérieures
du roulement. Cette différence de dilatation a pour effet de modifier les angles de contact
dans les roulements (même principe que sur la Fig. 3.2 mais cette fois de manière
radiale).

Aussi, une hausse de température change aussi les caractéristiques du mélange air-
huile lubrifiant les roulements, puisque la viscosité diminue avec la température [Ser07].
La présence du film d’huile n’est plus forcement assurée, l’échauffement par friction
augmente au niveau du contact. Ainsi, une nouvelle source de chaleur serait à prendre
en compte (recommandé dans [Sch07], pour un processus de conception)

2.1.4 Dispositif de régulation de la précharge
Compte tenu des variations de précharge sous influence de la température et de la

rotation, il est donc nécessaire d’installer des dispositifs spécifiques afin de maintenir une
précharge adéquate. Concrètement, la précharge élastique est appliquée par des ressorts
sur les roulements (Fig. 3.4).

Table 4

Bearing factor f for calculating the preload in mounted bearing sets

Bearing Bearing factor f 
Bore diameter Size for all-steel bearings in the series1)

d S719  . . B (HB .. /S) S70  . . B (HX .. /S)

mm – –

30 06 1,07 1,03
35 07 1,06 1,04
40 08 1,06 1,04
45 09 1,08 1,05

50 10 1,09 1,06
55 11 1,09 1,06
60 12 1,11 1,06
65 13 1,13 1,07

70 14 1,1 1,07
75 15 1,11 1,08
80 16 1,13 1,07
85 17 1,11 1,08

90 18 1,12 1,07
95 19 1,13 1,07
100 20 1,11 1,08
110 22 1,14 1,07

120 24 1,13 1,08

1) Data is also applicable to open bearings . For hybrid bearings, f = 1 .

1) Data is also applicable to open bearings . Data for bearings with an 18° contact angle is available on request . 

Table 5

C.orrection factors for calculating the preload in mounted bearing sets

Bearing series1) C.orrection factors
f1 f2 fHC

for preload class
 A B C  

S719 C.B (HB .. /S CE1) 1 1 1,02 1,07 1
S719 A.C.B (HB .. /S CE3) 0,99 1 1,02 1,07 1
S719 C.B/HC. (HB .. /S/NS CE1) 1 1 1,03 1,08 1,01
S719 A.C.B/HC. (HB .. /S/NS CE3) 0,99 1 1,02 1,08 1,01

S70 C.B (HX .. /S CE1) 1 1 1,02 1,05 1
S70 A.C.B (HX .. /S CE3) 0,99 1 1,01 1,04 1
S70 C.B/HC. (HX .. /S/NS CE1) 1 1 1,02 1,05 1,01
S70 A.C.B/HC. (HX .. /S/NS CE3) 0,99 1 1,02 1,05 1,01

Fig. 1

Preload with constant force
In precision, high-speed applications, a 
 constant and uniform preload is important . 
To maintain the proper preload, calibrated 
 linear springs can be used between one 
bearing outer ring and its housing shoulder 
(† fig. 1) . With springs, the kinematic 
 behaviour of the bearing will not influence 
preload under normal operating conditions . 
Note, however, that a spring-loaded bearing 
arrangement has a lower degree of rigidity 
than an arrangement using axial displace-
ment to set the preload .

Preload by axial displacement
Rigidity and precise axial guidance are crit-
ical parameters in bearing arrangements, 
especially when alternating axial forces 
 occur . In these cases, the preload in the 
bearings is usually obtained by adjusting 
the bearing rings relative to each other in 
the axial direction . This preload method 
 offers significant benefits in terms of system 
rigidity . However, depending on the bearing 
series, contact angle and ball material, 
preload increases considerably with rota-
tional speed .

Universally matchable bearings and 
matched bearing sets are manufactured so 
that when mounted properly, they will attain 
their predetermined axial displacement and 
consequently the proper preload . With sin-
gle bearings, precision-matched spacer 
rings must be used .

C.

23

(a) Ressort de précharge sur palier avant.

Application examples
Sealed super-precision angular contact ball 
bearings are common in, but not limited to, 
machine tool applications . Depending on the 
type of machine tool and its intended pur-
pose, spindles may have different require-
ments regarding bearing arrangements .

Electro-spindle in an internal grinding machine
In an internal grinding machine, where speeds are high and a high degree of rigidity is required, two pairs of sealed super-precision angular contact ball bear-
ings mounted back-to-back, e.g. S7014 CB/P4ADT (HX70 /S 7CE1 T) and S71910 CB/P4ADT (HB50 /S 7CE1 T), and preloaded with springs at the non-tool 
end of the spindle, are suitable.

Electro-spindle in a high-speed milling machine
In the contaminated environment of a high-speed milling machine, where a high degree of rigidity is required and radial space is limited, two sets of matched 
back-to-back sealed hybrid super-precision angular contact ball bearings, e.g. S7014 ACB/HCP4ADBB (HX70 /S/NS 7CE3 DDM) and S7012 ACB/HCP4ADBB 
(HX60 /S/NS 7CE3 DDM), each incorporating a set of precision-matched spacer rings, can be used.

In high-speed machine tool applications, 
the spindle is often driven directly by a 
 motor . The spindle is then referred to as a 
motorized spindle or electro-spindle . As 
there are only very light radial loads at the 
non-tool end of this type of spindle, (com-
pared with a belt-driven spindle), sets of 
 super-precision angular contact ball bear-
ings are frequently used .

For any precision application, there is an 
optimal arrangement to provide the best 
possible combination of rigidity, load carry-
ing capacity, heat generation and bearing 
service life .

14

(b) Palier arrière monté sur une
cage à bille.

Fig. 3.4 – Dispositif de maintien de précharge élastique [Source SKF].

L’effort axial appliqué par les ressorts est dans l’absolu non constant puisque l’effort
est proportionnel au déplacement (F = K(L − L0)). Seulement, il est raisonnable de
considérer que la précharge est constante sur la plage de déplacement axial effective.

Sur une autre broche, la précharge est appliquée avec un système hydraulique. Cette
technologie plus difficile à intégrer dans la broche présente l’avantage de pouvoir effectuer
un asservissement de la précharge pendant la coupe. Ceci rejoint les travaux concernant
l’influence de la raideur des montages de roulements sur la stabilité de la coupe [Abe04,
Alt04].
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2.1.5 Flux d’efforts
Dans ce paragraphe, la broche Fischer MWF2310 est considérée (cf. Fig. 2.1).

Les roulements sont numérotés de 1 à 5 de l’avant à l’arrière. Les flux d’efforts sont
représentés sur la Fig. 3.5. Deux précharges élastiques différentes sont appliquées : au
sein du palier avant, et entre le palier avant et palier arrière (de l’ordre du kN).

Corps de broche

Arbre

Palier arrièrePalier avant

1 2 3 4 5

= flux d’effort

Fig. 3.5 – Flux d’efforts dans les montages de roulements.

2.2 Relation de comportement des roulements
Les phénomènes intervenant sur le comportement du montage de roulement ont été

décrits. Pour poursuivre, cette partie explicite le principe de modélisation des roule-
ments.

2.2.1 Démarche de résolution
Pour décrire le comportement des roulements, il est nécessaire de connaître leurs

raideurs, c’est à dire la Relation de Comportement (RdC) liant les efforts aux déflexions.
Pour trouver cette Relation de Comportement, un passage au comportement local est
employé :

Chargement global

{T0→1 }

Déplacement global

{D1/0}

Efforts locaux aux 

contacts

Qi

Déplacements 

locaux aux contacts

δi  suivant n

Hypothèse 

sur la 

répartition 

d’effort

PFD

Hypothèse de 

déplacement 

de solide 

rigide

Moyenne 

(=extraction 

du mvt de 

corps rigide)

RdC globale ??

RdC locale 

δi =kQi
n

Critère :

global en effort

ex : F≤C0   

M≤Mmax

Critère :

local en contrainte ou 

pression de contact

ex : H ≤ Hlim

Méthode statique :

hypothèse sur les efforts

Méthode cinématique :

hypothèse sur les 

déplacements

Fig. 3.6 – Démarche d’obtention d’un modèle de comportement du roulement.

Dans la suite du document, la méthode cinématique sera utilisée en faisant l’hypo-
thèse de déplacement de corps rigide des bagues.
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2.2.2 Théorie de Hertz
Ce paragraphe est inspiré de [Pal67] et [Aub06] qui sont deux ouvrages reprenant la

théorie de Hertz [Her81]. Cette théorie exprime la relation de comportement local entre
deux solides en contact.

La théorie du contact donne le rapprochement normal δ, la pression maximale pmax
et la surface de contact (ellipse de demis-axes a et b) en fonction, de la géométrie (rayons
de courbures), de l’effort normal Q et des paramètres matériaux (E,ν) des deux solides
en contact ponctuel.

En définissant (C1, C
′
1) et (C2, C

′
2) les

rayons de courbures principaux des solides 1
et 2 et en notant kj = 1−ν2

j

πEj
avec j ∈ {1, 2},

on a :
a = m 3

√
3π
2

k1 + k2

C1 + C2 + C ′1 + C ′2
Q

b = n

m
a

(3.1)
δ = r

3π
4a (k1 + k2)Q

pmax = 3
2
Q

πab

(3.2)
10 20 30 40 50 60 70 80 90
0

1
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m

n

r

Fig. 3.7 – Coefficients découlant du position-
nement des solides.

avec r, n et m des coefficients reflétant l’écart angulaire entre les plans contenant les
rayons de courbures maximaux (Fig. 3.7 présentés dans [Fou85]).

En conclusion, en effectuant l’application numérique, une relation simplifiée de la
forme suivante apparaît : {

δ = KQ2/3

pmax = KpQ
1/3 (3.3)

Attention, puisque les rayons de courbure principaux de la bague intérieure et de la
bague extérieure sont différents, K et Kp auront des valeurs différentes.

2.2.3 Vers la relation de comportement globale
Soit (δa, δr) respectivement le déplacement axial et radial du centre de poussée de la

bague intérieure par rapport à celui de la bague extérieure. L’hypothèse de déplacement
de solide rigide (méthode cinématique) implique que le déplacement normal δi de la bille
i repérée par l’angle ψi est donné par :

δi = δa sinα + δr cosα cosψi (3.4)

Avec ψ et α définis sur la Fig. 3.8 (certaines des billes sont représentées volontaire-
ment non chargées et le repère est choisi tel que l’effort −→Fr soit colinéaire à −→y ).
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Bcos αtQmax
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Fig. 3.8 – Répartition des efforts locaux sur la BI(d’après [Pal67]).

Pour simplifier les formules, ε, appelé paramètre de charge, est défini (Fig. 3.8). Il
est représentatif du nombre d’éléments chargés (ε = 0.5 pour la moitié des éléments
chargés et ε = +∞ pour toutes les billes chargées identiquement soit une charge axiale
pure).

ε = 1
2

(
1 + δa

δr
tanα

)
(3.5)

Ainsi, il est possible d’exprimer la déformation locale δi à l’élément roulant i en
fonction de la déformation maximale δmax :

δi = δmax

(
1− 1− cosψi

2ε

)
(3.6)

On applique le Principe Fondamental de la Statique en résultante à la bague inté-
rieure projeté sur −→x et −→y avec (Fa, Fr) respectivement l’effort axial et radial appliqué au
centre de poussée du roulement (t est l’exposant intervenant dans la théorie du contact :
t = 2

3 pour des billes et t = 3
10 pour des rouleaux).


∑−→

R.−→x = 0 = Fa −
∑
i

−→
Q i.
−→x∑−→

R.−→y = 0 = Fr −
∑
i

−→
Q i.
−→y

=⇒


Fa =

∑
i

Kδtmax

[
1− 1− cosψi

2ε

]t
sinα

Fr =
∑
i

Kδtmax

[
1− 1− cosψi

2ε

]t
cosα cosψi

(3.7)
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La relation global/local en effort, obtenue en isolant l’ensemble des z billes (l’intégrale
provenant d’une somme discrète sur les billes) :

 Fa = z Kδtmax Ja(ε) sinα

Fr = z Kδtmax Jr(ε) cosα
avec


Ja(ε) = 1

π

∫ cos−1(1−2ε)

0

(
1− 1− cosψ

2ε

)t
dψ

Jr(ε) = 1
π

∫ cos−1(1−2ε)

0

(
1− 1− cosψ

2ε

)t
cosψdψ

(3.8)
Or :

δr = δmax
2ε cosα (3.9)

D’ou :  Fa = z K (2δrε cosα)t Ja(ε) sinα

Fr = z K (2δrε cosα)t Jr(ε) cosα
(3.10)

Eqn. (3.10) est la relation de comportement globale donnant l’effort global −→F =
(Fa, Fr) en fonction du déplacement du centre de poussée de la BI −→δ = (δa, δr).

Problème d’implémentation :
Les intégrales de Sjoväll Ja et Jr ne sont pas linéaires. Pour intégrer ce modèle des

roulements dans le modèle global, il faut d’abord calculer à part la raideur des roulements
pour les paramètres donnés. Les intégrales de Sjoväll n’ont pas d’expression analytique
inverse. Pour inverser cette relation de comportement, il est donc nécessaire de procéder
de manière numérique.

Pour connaître la relation de comportement globale du roulement complet, il faut
répéter la méthode précédemment suivie cette fois ci en isolant la bague extérieure. Cette
méthode permet par ailleurs de prendre en compte les deux angles de contacts αBI et
αBE qui doivent être considérés différents sous des vitesses de rotation importantes et
et des gradients de température au sein de la broche(cf. partie 2.1.2).

Par ailleurs, l’obtention de la raideur des roulements nécessite une résolution par
itérations successives [Cao04]. En effet, la géométrie du contact (angles, déflexions, etc.)
dépend des efforts, et vice-versa.
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Limite du modèle
La méthode présentée ci-dessus tient uniquement

compte des efforts sous forme de glisseurs appliqués aux
centres de poussée des roulements. Jones a enrichi ce mo-
dèle pour faire apparaître la déflexion angulaire de l’arbre
par rapport à l’alésage [Jon60]. La Fig. 3.9 montre cette
paramétrisation reprise par Cao et Altintas [Cao07].
Les équations relatives à cette méthode sont détaillées
dans [Har91].

Eq. (1) is also suitable for the spindle housing by setting
spindle speed to zero.

The following equations of the spindle shaft and housing
in matrix forms can be obtained by using the FE method:

bMbcf €qg � ObGbcf _qg þ bKbc þ bKbcP
�

�O2
bMbcC

�
fqg ¼ fFbg, ð2Þ

where bMb
c is the mass matrix, bMb

cC is the mass matrix
used for computing the centrifugal forces, bGb

c is the
gyroscopic matrix which is skew-symmetric, bKb

c is the
stiffness matrix, bKb

cP is the stiffness matrix due to the
axial force, and {Fb} is the force vector, including
distributed and concentrated forces. The superscript b

represents the spindle shaft and housing. The details of the
matrices are shown in our earlier publication [8]. The
damping matrix is not included here, and is estimated from
experimentally identified modal damping, which is mostly
constant for each spindle-bearing family developed by the
manufacturers.

The bar element takes only the axial stiffness of the beam
element, and the rigid disk is treated as a short beam with a
large diameter by setting the Young’s modulus to zero.

2.2. Nonlinear bearing model

Jones’ bearing model, which considers the bearing balls
and rings as elastic parts, is used in this paper, see Fig. 2.
The Hertzian contact theory is used to calculate the contact
force and displacement. Contact forces between the bearing
ball and bearing rings:

Qi ¼ K id
3=2
i ; Qo ¼ Kod

3=2
o . (3)

Centrifugal force (Fc) and gyroscopic moment (Mg) are [6]:

F c ¼
1

2
mDmO

2 OE

O

� �2

, (4)

Mg ¼ JbO
2 OB

O

� �
OE

O

� �
sin a. (5)

The force acting on the bearing ring is

F ¼
XN

k¼1

f di; do; d
ð2Þ; dð3Þ; yi; yo;Qi;Qo;F c;Mg

� �
. (6)

The derivative of force with respect to the displacement is
the bearing stiffness matrix as follows [8]:

KB½ � ¼
KI �KI

�Ko Ko

" #
, (7)

where KI and Ko are 5� 5 matrices. The bearing stiffness
matrix depends on the displacements which are in turn
affected by the stiffness of the bearing.

2.3. Modeling of machine tool without the spindle

In order to avoid complex modeling of the whole
machine tool, a simplified model is used to simulate the
dominant vibration of the machine tool without the spindle
system. The spindle head is a casting which connects the
spindle to the machine tool (Fig. 3); therefore, it is used to
represent the dynamics of the whole machine tool for the
purpose of structural assembly of the spindle. The
dynamics is different in the X- and Y-directions because
of the asymmetry of the spindle head and machine column.
The experimental modal analysis in the X-direction is
presented here; however, the same method is applied in the
Y-direction.
An equivalent cylinder is used to represent the spindle

head. Both translational and rotational stiffness of the
springs supporting the spindle head is estimated by using
two dominant modes from the modal analysis. The same
equivalent cylinder is used for both X- and Y-directions,
but the stiffness of the springs is different. The simulated
and measured FRF at node 1 are illustrated in Fig. 3,
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Fig. 2. Elastic model of the bearing.
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Fig. 3.9 – Paramétrisa-
tion du roulement avec 5ddl

[Cao07].
Ce modèle de comportement est plus riche que le modèle de Palmgrenn mais les

concepts de modélisation décrits plus haut restent valables.

Mise sous forme de matrice de raideur
Pour l’implémentation, il est nécessaire d’exprimer ces relations de raideur sous forme

matricielle afin d’extraire les degrés de liberté. Ce travail a été réalisé initialement par
DeMul [Mul89]. Cette méthode est utilisée dans de nombreux travaux postérieurs. Elle
est détaillée dans [Cao04].

Bien que cette méthode facilite l’insertion du modèle de roulements dans le problème
de vibration, elle reste tout de même conséquente.

2.3 Amortissement dans les roulements

Le modèle de roulement précédemment exposé consi-
dère des déformations linéaires élastiques. Cependant de nom-
breuses études expérimentales montrent que l’amortissement
des roulements est non négligeable. La connaissance de cet
amortissement est d’ailleurs intéressante pour maîtriser le
phénomène de broutement en usinage et aussi la qualité des
pièces fabriquées (voir partie 8.4 du CH.I).
Il est possible d’enrichir le modèle de roulement en tenant
compte de l’amortissement dans les roulements [Hag97].

24 GD. Hagiu, M.D. Gafitanu i Wear 2 ! I ( t 997) 22-29 

Thus, this dynamic mechanism is expressed by the model 
presented in Fig. 2 with the normal load on the contact given 
by: 

Q--- [ (k~f+ k=) + ih,r] fi (12) 

2.2. Bearing dynamic characteristics 

Considering an angular contact ball bearing loaded by a 
radial force F,. axial force F=, and bending moment M, the 
relative displacement between rings has different components 
from each ball/raceway contact. In oscillating conditions, for 
small amplitudes and considering all the ball/raceway con- 
tacts acting in phase, the relative displacements between bear- 
ing tings on radial, axial, and angular directions can be 
calculated from geometrical considerations, respectively. 
Consequently, by summation of the normal loads on ball/ 
raceway contacts (Eq. (12)) using the method presented in 

t 
Z j 

Outer rinQ 
_ 

Fig. 4. Dynamic model of a high speed angular contact ball bearing. 

[ 15] (see Appendix D) the load-displacement correlations 
of the beating are given by: 

Fr=8r(Kr+iH~); F,,=~$,,(K,,+iH,,); M=~p(K, .+iH, . )  

(13) 

where: 
• 6r, 6a, q~ are the displacements between bearing rings on 

radial, axial, and angular directions, respectively; 
• Kr, K=, Km are the overall rigidities acting in phase with 

displacements on radial, axial, and angular directions, 
respectively, 

• Hr, H=, H,~ are the overall hysteretic dampings acting in 
quadrature. ,-- 
From these considerations, for a high speed angular contact 

ball bearing under a complex load, the dynamic model pre- 
sented i~ Fig. 4 was proposed. 

3. Dynamie model validation 

The validation of the proposed dynamic model was 
achieved by a theoretical and experimental analysis of the 
dynamic state of a test grinding machine main spindle 
( Fig. 5) in controlled conditions of speed, bearings preload, 
and load. 

The level of the transversal vibrations of the main spindle 
having a major influence on the quality surface in the grinding 
process was co~sidered in research [ 1,3]. Consequently, 
were determined both theoretical and experimental ampli- 
tudes of the transversal vibrations of the test main spindle 
offset grinding wheel in controlled conditions of speed for 
various values of bearings preload Fp, and test force Fs that 
simulates main grinding force (see Fig. 5). The theoretical 
amplitudes were determined by the transfer matrix methyl 
[20]. The experimental validation of the theoretical results 
obtained was achieved on a test rig schematically presented 
in Fig. 6. The test main spindle was mounted on a concrete 
bed insulated from surrounding environment by rubber 

' 

'"''r ' ' i " ' " ' l " " l  I I 

,i 

Fig. 5. Test grinding machine main spindle. 

Fig. 3.10 – Modèle de
roulement avec amor-

tissement [Hag97]
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3 Mise en équation du problème
Cette partie de théorie est partiellement inspirée d’articles des Techniques de l’In-

génieur ([Bou03] et [Aug01]) et de différents cours ([Gér96]). La mise en équation et la
résolution sont abordées.

3.1 Systèmes discrets
3.1.1 Equations de Lagrange Li

Les équations de Lagrange traduisent la conservation de l’énergie mécanique. Le vec-
teur x = (x1, x2, . . . , xn)T contient les composantes scalaires xi de position et d’orien-
tation. A chaque composante xi correspond une équation de Lagrange exprimée en
fonction du Lagrangien L tel que L = T − V :

(Li)
d

dt

∂L

∂ẋi
− ∂L

∂xi
= Fi (3.11)

Avec :  T l’énergie cinétique du système
V l’énergie potentielle du système
Fi force extérieure relative au ddl xi

3.1.2 Mise sous forme matricielle
Énergie cinétique T :

T = 1
2 ẋTMẋ (3.12)

Avec M la matrice de masse, symétrique, définie positive (∀i ∈ [[ 0, n ]] , λi > 0 et
∀x ∈ R, xTMx > 0). (Pour information, la mise sous forme matricielle de T,

Eqn. (3.12), est une expression simplifiée de l’expression de T en fonction de toutes des
composantes xi.)

Énergie potentielle V

U = 1
2xTKx (3.13)

Avec K la matrice de raideur, symétrique, semi-définie positive(∀i ∈ [[ 0, n ]] , λi ≥ 0 et
∀x ∈ R, xTMx ≥ 0)). Cette matrice de raideur comprend toutes les forces expri-

mées par des relations linéaires entre forces et déplacements (ex : ressort).

Fonction de dissipation D

D = 1
2 ẋTCẋ (3.14)

Avec C la matrice d’amortissement visqueux, symétrique, semi-définie positive. Cette
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matrice de raideur comprend les forces non conservatives exprimées par des relations
linéaires entre forces et vitesses (ex : frottement fluide).

Equation du mouvement
Les n équations de Lagrange Li sont équivalentes à la forme matricielle suivante :

Mẍ + Cẋ + Kx = f(t) (3.15)

3.2 Modélisation par Éléments Finis
N.B. : la notation q sera adoptée dans la suite. q désigne les degrés de liberté (ddl)

du système (ddl indépendantes suffisantes pour décrire le système).

3.2.1 Choix de la modélisation
Une modélisation de la broche par éléments finis volumiques, tels que des tétraèdres

ou octrees, ne serait pas raisonnable car la compilation serait trop coûteuse en temps
de calcul. Usuellement, des modélisations de type poutre sont utilisées. La Fig. 3.11
montre la discrétisation utilisée par [Lin03].

1042 C.-W. Lin et al. / International Journal of Machine Tools & Manufacture 43 (2003) 1035–1050

Fig. 6. Elements of the spindle shaft.

rotating. The spindle was then programmed to run at dif-
ferent speeds up to 25,000 rpm to investigate the high-
speed effects, including centrifugal and gyroscopic
effects on the spindle shaft, and thermally induced pre-
load effects on the radial stiffness of the rear bearing
set, and their influences on the overall system dynamics.
The preload of the front bearing set was changed to dif-
ferent values for different speeds to verify the combined
effect of speed and preload.

3.1. Setup and experimental procedures

The test bed utilized a high-speed motorized spindle
shown as Fig. 1. The front bearings are preloaded by a
series of compressive springs and hydraulic chambers,
which are adjustable and up to 180 psi; while the rear
bearings are rigidly preloaded. In our experiments, the
preload effect is investigated by using adjustable
hydraulic pressure to set different preload levels. For
experimental purposes, the special feature of our spindle
system allows us to precisely select different preload lev-
els at the front bearing set. Therefore, the preload effects
on the bearing stiffness and subsequently the spindle’s
natural frequency can be studied systematically. The
results can then be applied to spindles with rigidly pre-
loaded bearings based on Eq. (13).

3.2. Non-rotating impact test

When the spindle is not rotating, conventional pro-
cedures are performed to measure the natural fre-
quencies, i.e., a hammer is used to hit against the spindle
to generate impulse excitation forces and an acceler-
ometer is used to pick up the vibration signals to identify
vibrational modes.

3.3. High-speed impact test

When the spindle is rotating at high speeds, it is very
difficult to hit the spindle directly with a hammer due to
safety concerns and the inability to generate repeatable
impact forces. A new method is developed by utilizing
an impact-like cutting force as an exciting force. To gen-
erate such a cutting force, a thin-wall brass workpiece,
which is 0.72 mm thickness, is cut by the end mill at
very high feed rates. The experimental setup is shown

in Fig. 7. In the upper left corner, the machining of this
thin-wall workpiece is enlarged for a clearer view. Also
shown in the figure is the spindle, the dynamometer, end
mill, accelerometer, preloading hydraulic line, and the
linear slide. With a very short engaging time between
the cutter and thin-walled workpiece, the cutting process
is capable of providing an impact-like cutting force.
Refer to Lin and Tu [36] for samples of impact test
measurements.

3.4. Effects of front bearing preload

This test is conducted while the spindle is not rotating.
To examine the effects of front bearing preload on sys-
tem dynamics, the front bearing preload is adjusted to
891, 1629, 2492, and 3293 N, which corresponds to the
hydraulic pressures as 0, 60, 120, and 180 psi, respect-
ively. Fig. 8 shows the experimental results and the
theoretical predictions of both the first and second natu-
ral frequencies based on the model of Eq. (1). We can
see from the figure that the prediction of the finite
element model is very consistent with the experimental
results. Furthermore, the frequencies apparently increase
with increased front bearing preload in both natural fre-
quencies. These results confirm that the increase of bear-
ing preload stiffens the spindle-bearing system. More-
over, the increasing rate of the natural frequencies
becomes smaller with greater preload, implying that

Fig. 7. Experimental setup of high-speed impact test.

Fig. 3.11 – Discrétisation de la broche effectuée par [Lin03].

La broche est représentée par des éléments poutres. Soit {ε} le torseur des petites
déformations et {Tint} le torseur des efforts intérieurs.

{ε} =

−→χ (s)
−→ε (s)

 =


dΩ(s)
ds

du(s)
ds

+ t(s) ∧Ω(s)

 {Tint} =
 N Mt
Ty Mfy
Tz Mfz


(t,y,z)

(3.16)

Avec s l’abscisse du point courant m(s) de la poutre (sur la ligne moyenne), t le vec-
teur unitaire tangent à la ligne moyenne au point m(s) (représentation de Fresnet) et
u(s) et Ω(s) les composantes du torseur des petits déplacements de la section d’abscisse
s.

David NOËL 26/58 2009-2010



3. Mise en équation du problème

Méthode générique pour l’optimisation
d’agencement géométrique et fonctionnel

Guillaume JACQUENOT

Directeurs de thèse: Fouad BENNIS & Philippe WENGER
Encadrant industriel: Jean-Jacques MAISONNEUVE

Le 18 janvier 2010, Amphithéâtre S, École Centrale de Nantes

Jury:
Président : Georges FADEL Professeur, Clemson University, États-Unis d’Amérique
Rapporteurs : Georges FADEL Professeur, Clemson University, États-Unis d’Amérique

Jean-Pierre NADEAU Professeur, TRÈFLE, ENSAM de Bordeaux
Examinateurs : Carlo POLONI Professeur, Università degli Studi di Trieste, Italie

Fouad BENNIS Professeur, IRCCyN, École Centrale de Nantes, Nantes
Philippe WENGER Directeur de recherche CNRS, IRCCyN, Nantes
Jean-Jacques MAISONNEUVE Docteur, SIREHNA, Nantes

Invité : Vitali TELERMAN Docteur, Dassault Systèmes, Vélizy-Villacoublay

Les équations de comportement locales découlant du principe des puissances vir-
tuelles sont donc données par :

εt = N

ES
εy = Ty

GSy
εz = Tz

GSz

χt = Mt

GI ′t
χy = Mfy

EIy
χz = Mfz

EIz

(3.17)

3.2.2 Euler-Bernouilli ou Timoshenko ?
La théorie d’Euler-Bernouilli (EB), communément appelée “théorie du paillas-

son”, suppose que les sections restent normales à la ligne moyenne après déformation ce
qui revient à écrire :

−→ε ∧t = 0 (3.18)

(a) Problème de flexion. (b) Euler-Bernouilli. (c) Timoshenko.

Fig. 3.12 – Déformée pour différentes théorie des poutres.

La théorie d’EB néglige le cisaillement transverse. En écrivant de nouveau les équa-
tions de comportement locales Eqn. (3.17) avec l’hypothèse d’EB, il vient Ty = 0 et
Tz = 0. Dans la grande majorité des études par la théorie des poutres, cette approxi-
mation est valable car en effet, le cisaillement transverse est négligeable par rapport
aux moments de flexion. Seulement, lorsque les rapports diamètre/longueur sont trop
grands, la théorie d’EB n’est plus valide, il faut passer à la théorie de Timoshenko
(comparaison effectuée par Nelson [Nel80]).

La théorie de Timoshenko est plus lourde à implémenter et plus coûteuse en calcul.
C’est pourquoi, les premières modélisations de broches étaient basées sur la théorie d’EB.
Aujourd’hui, l’utilisation de la théorie de Timoshenko se généralise.
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3.2.3 Principe d’implémentation du problème Éléments Finis
L’équation du mouvement à construire reste similaire à l’équation (Eqn. (3.15)) sauf

que les inconnues sont les inconnues aux nœuds des éléments. Les champs de déplacement
dans l’élément sont construits grâce à des fonctions de formes et grâce aux déplacements
en bout de l’élément.

Le système ayant été discrétisé, les matrices
élémentaires sont calculées pour chaque élément.
Les matrices globales sont ensuite construites
par assemblage. La Fig. 3.13 montre le principe
d’assemblage des matrices élémentaires en pre-
nant pour exemple la matrice de raideur Ke. Les
vecteurs ui regroupent les inconnues de déplace-
ment du nœud i.

q0

q1

q2

qN

qN-1

élément 1

élément 2

élément 3

élément N-1

élément N

Ke1

Ke2

Ke3

KeN-1

KeN

Fig. 3.13 – Principe d’assemblage
des matrices.

Pour plus de détails concernant la méthode des Éléments Finis, se reporter à l’ou-
vrage de référence [Bon06].

3.3 Enrichissement des modèles
3.3.1 Prise en compte de la vitesse de rotation

L’équation du mouvement Eqn. (3.15) peut être enrichie pour prendre en compte
les effets de la vitesse de rotation :
◦ équilibrage ;
◦ assouplissement dynamique ;
◦ variation de la raideur du montage de roulements ;
◦ effet gyroscopique [Har91] ;
Le rotor complet est soumis aux effets gyroscopiques puisque l’axe de rotation du

rotor n’est pas immobile pendant l’usinage. Par ailleurs, les effets gyroscopiques sur les
billes sont aussi présents. Dans [Bad10], un dédoublement des modes s’observe après la
prise en compte des effets gyroscopiques (modèle numérique).

Dans [Lin03], l’amortissement et l’influence de Ω sur la précharge sont négligés.
L’équation du mouvement devient :

Mq̈ + 2ΩGq̇ +
(
K− Ω2(MT −MR)

)
q = f(t) + Ω2B (3.19)
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Avec :
◦ q le vecteur construit à partir des inconnues de déplacement aux nœuds qi (vecteur

global) :

q = (qT1 ,qT2 , · · · ,qTn ) avec qi = (uxi, uyi, uzi, θxi, θyi, θzi)T

◦ Ω la vitesse de rotation de la broche
◦ M = MT + MR la matrice de masse
◦ MT la matrice de masse relative de translation
◦ MR la matrice de masse relative à la rotation (inertie en rotation)
◦ K = KS + KB la matrice de raideur intégrant la raideur de l’arbre (KS) et celle

des roulements (KB).
◦ G la matrice prenant en compte les effets gyroscopiques
◦ B le vecteur force relatif à l’effet de balourd
◦ f(t) le vecteur des forces extérieures.
Les vecteurs et matrices précédentes sont assemblées à partir de vecteurs et matrices

élémentaires relatives à chaque élément (détaillé dans [Lin03] conformément aux travaux
de [Nel80]).

3.3.2 Autres éléments modélisés
Amortissement
La modélisation réalisée dans [Cao07, Alt05] prend en compte de nombreux phéno-

mènes. Le modèle est enrichi par rapport à celui du paragraphe précédent. Tout d’abord,
l’amortissement est pris en compte grâce à des données expérimentales, les auteurs sou-
tenant que les broches d’une même famille ont le même amortissement. Un terme Cq̇
est ajouté à Eqn. (3.19)

Système de serrage
Dans [Smi99], l’effet du système de serrage d’outil (drawbar in English) a été observé.

La force de serrage augmente la raideur de la broche et en diminue l’amortissement. Le
système de serrage d’outil peut être aussi modélisé. Dans [Jia10], Jiand et Zheng
utilisent un modèle d’arbre pour la tige de serrage d’outil et démontrent tout son intérêt
pour la prédiction du comportement dynamique.

Assemblage dans la machine
Le reste de la machine influe sur le comportement vibratoire. En effet, des essais

réalisés sur deux broches ayant des attachements du corps de broche dans le fourreau
différents ont clairement montré un comportement vibratoire différent sous les mêmes
conditions d’essai (essais réalisés dans le cadre du projet UsinAE chez un fabricant de
broche).
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Fig. 3.14(a) montre les liaisons supplémentaires modélisées dans [Cao07, Alt05].

and two rotations about the Y- and Z-axes. The pulley is
modeled as a rigid disk, the bearing spacer as a bar
element, and the nut and sleeve as a lumped mass. The
spindle has two front bearings (nos.1 and 2) in tandem and
three bearings (nos. 3–5) in tandem at the rear. The preload
is applied on the outer ring defined as node A3, which can
move along the spindle housing with nodes A4 and A5.
The forces are transmitted to inner rings B3–B5 through
bearing balls, then to the spindle shaft through inner ring
B5, which is fixed to the spindle shaft. Finally, the forces
are transferred to the front bearings by inner ring B1,
which is also fixed to the spindle shaft, then to the housing
by outer ring A2, which is fixed to the housing. An initial
preload is applied during the assembly, and can be adjusted
later through the hydraulic unit. The inner ring and outer
ring of the bearing are related by nonlinear bearing
equations, from which bearing stiffness is obtained by
solving equations of the spindle machine tool system.

The tool is assumed to be rigidly connected to the tool
holder which is fixed to the spindle shaft rigidly or through
translational and rotational springs. An equivalent cylinder is
used to represent the spindle head. First, the modal
parameters are identified for the spindle head before the
spindle is installed. Then, two dominant modes from
experimental modal analysis are used to configure a simplified
model for the spindle head by using springs and the mass of
the spindle head. The spring constants are estimated through
the mass and natural frequencies of the spindle head. Springs

are also used between the spindle housing and spindle head,
whose stiffness is obtained experimentally. The modeling of
each part is described as follows.

2.1. Equations of motion for the spindle shaft with rotating

effects

The equations of motion for the spindle shaft with
centrifugal force and gyroscpic moment due to the rotating
are as follows [8]:

rA
d2u

dt2
� EA

q2u
qx2
� qx ¼ 0,

rA
d2v

dt2
�

q
qx

ksAG
qv

qx
� yz

� �
� P

qv

qx

� �
� qy

�O2rAv ¼ 0,

rA
d2w

dt2
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q
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Fig. 1. An experimental spindle and its Finite Element Model.
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(a) Modélisation utilisée.

In order to predict stability lobes in the frequency
domain, the FRF at the tool tip in both X- and Y-
directions needs to be evaluated. A CAT40 (i.e.,
CV40TT20M400) shrink-fit tool-holder and a four-fluted
carbide end mill with a diameter of 20mm and a stick-out
of 50mm were used in all experiments and simulations
presented in the paper. Both tool and holder are assumed
to be connected rigidly to the spindle shaft.

The magnitudes of FRF at the tool tip in both X- and
Y-directions for the rigid tool-holder–spindle connection
are shown in Fig. 6, where the bearing preload is 1200N.
The simulation matches measurements very well at lower
frequencies, but the errors increase at higher frequencies.

3.2. Prediction of stability lobes and chatter test

The predicted stability of the system was experimentally
evaluated by milling Aluminium 7050. The chatter stability
theory of Budak et al. [10] is used to predict the stability
lobes by considering both simulated and measured FRF at
the tool tip. The results are shown and verified by cutting
tests conducted under the cutting conditions marked with
boxes or circles in Fig. 7. It is shown that the simulated
FRF, which was obtained from the proposed FE model
of the spindle, can correctly predict the stability lobes.
It must be noted here that the inclusion of machine
tool–spindle connection dynamics is important to achieve
such accuracy.
The measured cutting forces and the machined surfaces

for both stable and unstable depths of cut are shown
in Figs. 8 and 9. The process was stable in Fig. 8, where
the depth of cut was 2mm. Although the depth of cut was
only doubled in Fig. 9, the process was unstable and the
cutting forces increased more than 500% due to chatter
vibrations. The dominant frequency of the cutting forces
at the depth of cut of 2mm is the tooth passing frequency
of 400Hz, while chatter occurs at the spindle mode of
1028Hz at 4mm.
The measured and simulated displacements at the tool-

holder for both depths of cut are shown in Figs. 10 and 11.
The simulated displacements are very close to the measured
displacements although the distribution is a little different.
However, the spectrum of displacements from both
simulation and measurement match very well.
The simulated radial stiffness of bearings nos. 1 and 5

for the two cutting tests is illustrated in Fig. 12.
The stiffness of the first bearing is affected more than
the fifth bearing. The bearing stiffness can even reach
zero during chatter. All forces are treated as dynamic
forces in simulation. The preload is applied to the
bearings first, and the cutting forces are applied to the
tool tip after the transient vibrations due to the preload
diminish.
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(b) Résultats comparatifs.

Fig. 3.14 – Influence de la machine outil sur le comportement vibratoire [Cao07].

Cao et Altintas soulignent dans [Cao07] que ces liaisons supplémentaires sont
nécessaires pour prédire le comportement dynamique (cf. Fig. 3.14(b)). Sans cette mo-
délisation, les auteurs annoncent que les vibrations basse fréquence ne sont pas obtenues
et que les vibrations haute fréquence sont surévaluées.

Configuration de la machine
Par ailleurs, la configuration de la machine peut aussi avoir une influence. Zagh-

bani et Songmene ont montré expérimentalement que les coefficients d’amortissement,
contrairement aux fréquences propres, étaient sensibles à la position de la broche (va-
riation de 30% pour les coefficients d’amortissement, [Zag09]).

Dans le cadre du projet UsinAE, de tels phénomènes ont été observés. Certains
modes observés correspondaient à la vibration propre de la structure de la machine, ces
modes dépendant de la position de la broche par rapport à la machine.
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4 Résolution des problèmes de vibration
Les méthodes décrites dans cette partie sont intégrés aux logiciels dédiés. Il convient

tout de même d’aborder ces techniques afin de comprendre d’où proviennent les résultats
communément obtenus comme par exemple, les équations de déformées pour chaque
mode.

4.1 Superposition nodale
La superposition nodale consiste à exprimer la réponse du système comme série de

modes propres.

Vibrations libres : résolution de l’équation homogène
Pour calculer les vecteurs propres et fréquences propres du système, il est néces-

saire d’effectuer des hypothèses concernant l’amortissement de la structure : système
conservatif ou amortissement proportionnel.

L’hypothèse de système conservatif se traduit par C = 0. Cette hypothèse peut se
justifier par le fait que les fréquences propres réelles du système non-conservatif sont
approximativement égales à celles du système conservatif.

Le modèle d’amortissement proportionnel est un modèle pour l’amortissement vis-
queux élaboré par Rayleigh. Il revient à exprimer la matrice d’amortissement C par
une combinaison de la matrice de raideur K et de la matrice de masse M ([Gag06]) :
C = αM + βK. La suite du paragraphe est rédigée pour un système conservatif. La
méthode peut être étendue à l’hypothèse d’amortissement proportionnel en remplaçant
K par (1 + β)K et M par (1 + α)M.

On choisit donc F (t) = 0 et C = 0. Eqn. (3.15) devient :

Mẍ + Kx = 0 (3.20)

Passage en fréquentiel : on cherche x de la forme : x = veλt. Avec λ ∈ C pour le cas
général et λ = jω pour le cas non amorti.

(3.20) =⇒ (K + λM) v = 0 (3.21)

La résolution de cette équation donnera les vecteurs propres vi associés aux valeurs
propres λi. Contrairement à la réalité, la résolution donnera uniquement un nombre de
modes fini égal au nombre de ddl du modèle.

Pour un système non amorti, les n fréquences propres fi sont telles que fi = ωi
2π .
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Système non amorti : découplage des équations
Une fois les modes déterminés, il est possible d’exprimer l’équation Eqn. (3.20)

par une système d’équations découplées. Cette mise en forme permettra l’utilisation de
méthodes simplifiées pour l’identification (SDOF, cf. partie 3.1 du CH.4).

Soit Φ la matrice de passage tel que : x(t) = Φxg Le vecteur xg est appelé
vecteur des déplacements généralisées. La matrice Φ est construite à partir des vecteurs
propres du système : Φ = [v1 · · ·vn]

(3.20) =⇒ ΦTMΦ︸ ︷︷ ︸
Md

ẍg + ΦTKΦ︸ ︷︷ ︸
Kd

xg = 0 (3.22)

Les matrices Md et Kd sont appelée respectivement matrice de masse et de raideur
généralisées. Ce sont des matrices symétriques, on noteMdi et Kdi les masses et raideurs
modales du mode i. On obtient ainsi n équations découplées :

∀i ∈ [[ 1, n ]] , ẍgi(t) + ω2
i xgi(t) = 0 avec ω2

i = Kdi

Mdi

(3.23)

Expression de la déformée
La solution générale de l’équation différentielle (3.20) est donnée par superposition

modale :

x(t) = Φxg =
n∑
i=1

vi [Ai cos(ωit) +Bi sin(ωit)] (3.24)

Ainsi, on peut représenter la déformée de la broche pour chaque mode de vibration :

Fig. 3.15 – Exemple de déformée pour le premier mode d’une broche [Ran07]

4.2 Méthodes directes d’intégration temporelle
A la différence de l’EF classiques utilisés en statique pour lesquelles il “suffit” de

résoudre l’équation matricielle Ku = f , une discrétisation temporelle et une intégration
numérique est nécessaire en dynamique [Bon06]. L’échantillonnage temporel est réalisé
avec le pas de temps ∆t tel que l’instant tn est donné par : tn = n∆t (notation pour une
grandeur X : Xn = X(tn)). L’algorithme d’intégration temporelle procède pas à pas.
Une résolution du type Ku = f est nécessaire à chaque pas d’intégration.
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(qn, q̇n, q̈n) −→ (qn+1, q̇n+1, q̈n+1) (3.25)

De manière générale, les méthodes d’intégration temporelles pour des systèmes de
premier ordre peuvent se mettre sous la forme suivante :

qn+1 =
m∑
j=1

αjQn+1−j −∆t
m∑
j=0

βjQ̇n+1−j (3.26)

Avec ∆t le pas de temps et QT
n+1 =

[
q̇Tn+1 qTn+1

]
le vecteur d’état au temps tn+1

Suivant les coefficients (α, β) les schémas d’intégration sont dits :
◦ implicites β0 6= 0 : règle du trapèze, Euler arrière, méthode de Newmark, etc.

ex : règle d’Euler arrière :

Qn+1 = Qn + ∆tQ̇n+1

◦ explicites β0 = 0 : méthode de différence centrée, Euler avant, etc.
ex : règle d’Euler avant :

Qn+1 = Qn + ∆tQ̇n

Lorsque j = 1, les schémas d’intégrations sont dits à un pas.

4.3 Quelle méthode choisir
La méthode de superposition modale a une bonne efficacité tant que les modes

fondamentaux sont dominants. Par contre, si le nombre de modes à prendre en compte
est important et si le système a un comportement non linéaire, il est nécessaire de
se reporter aux méthodes d’intégration directes. Toutefois, l’utilisation des méthodes
directes d’intégration est plus difficile puisque la convergence n’est pas assurée.

5 Réalisation pratique
Une fois les choix de modélisation réalisés, il est nécessaire de choisir l’outil numérique

adapté. Deux grandes familles d’outils numériques existent :
◦ les logiciels de programmation : Castem, Matlab (ex : dans [Lin03])
◦ les logiciels dédiés : LMS, Abaqus, Catia (ainsi que Samsef Rotor et Rotor
FE dédiés à la dynamique rotor)
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Exemple de logiciel dédié : LMS
Le logiciel LMS a bâti sa réputation sur les outils dédiés à l’expérimental Fig.

3.16(b). Seulement, l’offre a été étendue et ce logiciel se révèle maintenant être un outil
très abouti pour la simulation numérique.

Les principaux modules dédiés à la simulation de vibration sont les suivants
◦ LMS Virtual.Lab Noise and Vibration pour l’analyse des résultats vibratoires des

modèles EF et des simulations Fig. 3.16(a) ;
◦ LMS Virtual.Lab Structures pour le calcul de structure.
LMS a la particularité de collaborer avec d’autres logiciel du marché (pour qui

concerne la mécanique des structures, il utilise les solveurs de Catia, Ansys, Nas-
tran et Abaqus). Ce logiciel reprend par ailleurs l’interface de Catia et collabore
avec le modeleur multicorps du logiciel ce qui facilite son utilisation.

Pour information ce logiciel propose aussi de nombreuses autres fonctionnalités non
relatives à l’analyse vibratoire 1, par exemple pour l’étude de l’emballement des soupapes
d’un moteur thermique Fig. 3.16(c).

(a) Etude vibratoire sur une caisse
d’automobile.

(b) Équipement proposé par
lms.

(c) Etude de l’emballement de
soupape.

Fig. 3.16 – Exemple d’utilisation du logiciel LMS.

1. plus de détails sur www.lmsfrance.fr/solutions
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Etudes expérimentales

Les expérimentations permettent d’étudier le comportement réel de la broche. L’ins-
trumentation, les tests effectués et l’identification en vue du recalage du modèle numé-
rique sont abordés.

1 Instrumentation
L’instrumentation de la broche est une étape nécessaire pour effectuer des expéri-

mentations. Les moyens de mesures initialement présents sur une machines UVG ne sont
pas suffisants. Cette partie permet de prendre connaissance du principe de fonctionne-
ment des capteurs et de recenser les différentes technologies afin de pouvoir être capable
de faire un choix de matériel en vue de réaliser des expérimentations sur la broche.

1.1 Les capteurs
1.1.1 Principe de fonctionnement

Les capteurs permettent de quantifier des grandeurs physiques.
Terminologie pour les capteurs :
◦ mesurande : grandeur physique soumise à un mesurage (Pression, Température,

Vitesse ...) ;
◦ mesurage : toutes les opérations permettant l’obtention de la valeur numérique

d’une grandeur physique (mesurande) ;
◦ mesure : valeur numérique représentant au mieux le mesurande (3MPa, 18◦C,

6m.s−1, etc.).

Pour des raisons de coût et de facilité d’exploitation, les capteurs utilisent la plu-
part du temps un élément intermédiaire (corps d’épreuve) transformant le mesurande
en grandeur plus facilement mesurable. Une chaîne de mesure permet de transformer
le signal pour déterminer précisément la valeur du mesurande (mesure). Elle contient
souvent un amplificateur et un conditionneur.

La Bande Passante (BP) est défini pour chaque capteur est la plage de fréquence
du signal détectable par le capteur (ex : BP pour un accéléromètre : 0 − 10 kHz). La
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fréquence d’échantillonnage est une grandeur relative au conditionnement du signal.
Elle définie à quelle fréquence les points de mesure sont prélevés. Cette fréquence doit
être choisie avec attention. Pour restituer un signal de fréquence maximale fmax, la
fréquence d’échantillonnage fe doit être choisi en théorie telle que : fe > 2fmax. Ainsi
les phénomènes de repliement de spectre seront évités (théorème de Shannon).

En pratique, il est nécessaire de filtrer la partie Haute Fréquence, car elle dégrade
le signal. Un filtre passe bas est choisie avec une fréquence de coupure fe choisie telle
que fe = 10fmax. Si le capteur utilisé est soumis au phénomène de dérive (typiquement
un accéléromètre piézoélectrique), un filtre passe haut est ajouté avec une fréquence de
coupure de l’ordre de quelques dizaines de Hz.

Mesurandes
En analyse vibratoire, on mesure principalement des accélérations (respectivement

vitesses et déplacements) et des efforts (forces ou contraintes) [Dup01]. Les paragraphes
qui suivent présentent les différentes technologies de capteurs qui sont couramment
utilisées en analyse vibratoire.

1.1.2 Mesure d’accélération
◦ les accéléromètres piézoélectriques (signal donnée directement par le matériau pié-

zoélectrique se déformant) ;
◦ les accéléromètres piézorésistifs (variation de résistance d’un semi-conducteur jouant

le rôle de matériaux piézorésistant) ;
◦ les accéléromètres asservis pour mesurer des basses fréquences (ce sont les plus

précis et les plus sensibles) ;
◦ les accéléromètres utilisant une mesure de déplacement de la masse sismique.

1.1.3 Mesure de vitesse
La vitesse est assez peu souvent mesurée directement. On l’obtient généralement à

partir de l’accélération ou du déplacement. Cependant, il existe quelques technologies
pour mesurer la vitesse. Le tachymètre électromagnétique mesure la force électromotrice
proportionnelle à la vitesse de déplacement d’un aimant dans une bobine. Le vibromètre
laser (LDV soit Laser Doppler Vibrometer) utilise l’effet Doppler par une mesure par
interférométrie (protocole de mesure et traitement des données synthétisé par Tatar
et Gren [Tat08]).

1.1.4 Mesure de déplacement
Les technologies sont nombreuses, les plus utilisées sont :
◦ les capteurs potentiométriques (signal donné par la variation de résistance propor-
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tionnelle au déplacement) ;
◦ les capteurs capacitifs (variation de la capacité d’un condensateur) ;
◦ les capteurs à courant de Foucault (le déplacement est proportionnel au flux

magnétique, résolution au µm) ;
◦ les capteurs à transformateur différentiel (à partir d’un noyau ferromagnétique et

de plusieurs bobines : c’est le type de capteur le plus utilisé).
◦ la mesure sans contact par laser.

1.1.5 Quantification des efforts
La mesure d’effort est utilisée pour, par exemple, quantifier l’excitation due à la

coupe. Classiquement, la pièce est fixée sur une table dynamométrique. Cependant ce
type de mesure encombre l’espace de travail de la machine et perturbe la coupe. C’est
pourquoi, pour quantifier les efforts, l’observation des déplacements est quelquefois privi-
légiée (connaissant la raideur de la broche). Ritou et al. valident l’utilisation de capteur
inductifs placés sur le nez de la broche pour obtenir les efforts de coupe [Rit07].

1.1.6 Mesure de température
La mesure de températures constitue une sécurité pour la broche en usinage. Seule-

ment, lors des expérimentations, il est quelquefois nécessaire d’obtenir la température
localement. Parmi les technologies employées, les thermocouples peuvent être installé
à l’intérieure de la broche. Des appareils de mesure sans contact par infrarouges per-
mettent de mesurer la température sur des parties tournantes.

1.1.7 Implantation des capteurs
L’accessibilité du rotor et la complexité structurale de l’électrobroche rendent difficile

l’insertion des capteurs. En effet, seulement l’outil est accessible de l’extérieur. Pour des
raisons de facilité, les accéléromètres sont généralement placés sur le corps de la broche
au niveau des paliers. Dans certains cas particuliers, les capteurs sont insérés à l’intérieur
de la broche (ex : thermocouples sur les bagues extérieures des roulements [Bos99]).

1.2 Passage dans le domaine fréquentiel
Les signaux peuvent être analysés aussi bien dans le domaine temporel que dans le

domaine fréquentiel. Seulement, l’analyse est plus aisée dans le domaine fréquentiel.
Pour passer du domaine temporel au domaine fréquentiel, la transformée de Fourier

est utilisée. La représentation fréquentielle est communément appelée FFT (Fast Fourier
Transform) par abus de langage alors que la FFT est en réalité l’algorithme de calcul
permettant de passer du temporel au fréquentiel.
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Le signal exprimé dans le domaine fréquentiel est équivalent au signal temporel pour
des signaux périodiques. En effet, tout signal périodique est équivalent à une série de co-
sinus et de sinus appelée série de Fourier. Le document [Cat00] détaille les algorithmes
liés à la FFT et aussi les problématiques liées au fenêtrage.

D’autres algorithmes de traitement existent, comme par exemple la transformée en
ondelettes, bien adaptée pour analyser des phénomènes transitoires (comparaison avec
la FFT dans [Sin09])

1.3 Surveillance en usinage
Utilité
La surveillance en usinage des machines outils à commande numérique constitue en

premier lieu une sécurité. Les machines UGV sont généralement équipées d’un accéléro-
mètre pour prévenir le dépassement d’un seuil critique de vibrations. Traditionnellement,
une limite en vitesse efficace (ou RMS - Root Mean Square) est utilisée. Elle construite
à partir des signaux bruts d’accélération. Elles sont aussi instrumentées afin de détecter
des phénomènes de bris d’outils et de collisions.

Pour aller plus loin
La surveillance d’usinage en continu pourrait permettre de comprendre les phéno-

mènes de défaillance et leurs origines. L’idée est d’étoffer les mesures réalisées et de
capitaliser ces données [Rit08]. La Fig. 4.1(a) montre un exemple d’équipement mis
en place dans le cadre du projet UsinAE. Des mesures de vibrations, ainsi que toutes
les données relatives au contexte d’usinage (vitesse de rotation, puissance, température,
programme CN etc.) sont capitalisées. La difficulté est d’analyser ces données car elles
sont conséquentes en volume. Pour cela, un outil d’analyse baptisé STORMIbox a été
développée par l’IRCCyN (projet UsinAE).StormiBox

4 Accéléro. 1D 
aux paliers de 
broche (Av/Ar)

Acquisition

traitement 
et affichage

Schéma de principe

11.
Manufacturing 21 – 16 janvier 2009

outil
Contexte d’usinage

(a) Équipement pour la surveillance d’usinage.

StormiBox

StormiBox V2 [LAPORTE, RITOU, PEIGNE, DE CASTELBAJAC]

13.
Manufacturing 21 – 16 janvier 2009(b) Interface informatique de la

STORMIbox.

Fig. 4.1 – Surveillance en usinage.
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Intérêt
Cette capitalisation de données permet d’étudier l’évolution dans le temps du com-

portement des broches sans monopoliser les systèmes de production. L’étude peut s’étendre
sur toute la durée de vie de la broche.

Par exemple, la dégradation des roulements peut être suivie. Des écaillages sur les
bagues et des défauts localisés sur les billes apparaissent au fur et à mesure de la dégrada-
tion des roulements. Selon la fréquence et l’amplitude de ces anomalies, les défauts sont
localisés. Par ailleurs, la présence d’impuretés sur les pistes de roulements généreront du
bruit sur le signal vibratoire mesuré. Ainsi, grâce aux données capitalisées, Côme de
Castelbajac a pu mettre en cause plusieurs situations préjudiciables qui ont mené à
la dégradation précoce d’une broche (fin 2009, broche en activité chez un constructeur
aéronautique). Ces résultats pourront permettre le compréhension des défaillances et
une maîtrise de la maintenance prédictive.

Les mesures décrites ci-dessus sont rarement utilisées pour extraire un modèle expé-
rimental de la broche. D’autres tests spécifiques permettent de d’extraire la FRF

2 Mesure expérimentale de la FRF
Fort de la connaissance des instruments disponibles pour la mesure, cette partie

définit la fonction de transfert et expose les protocoles expérimentaux permettant de
l’obtenir.

2.1 FRF, fonction de transfert
Définition
La fonction de transfert, appelée communément FRF (Frequency Response Func-

tion), caractérise le système. Lors des essais de sonnage, les fonctions de transfert sont
classées suivant les grandeurs mesurées (Fig. 4.2).

Pour tout système mécanique,
la fonction de transfert H(jω) est
définie dans le domaine fréquentiel
par :

H(jω) = S(jω)
E(jω) (4.1)

COMPORTEMENT VIBRATOIRE DE SYSTÈMES MÉCANIQUES   ____________________________________________________________________________________
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Phénomène de résonance

Le phénomène de résonance peut affecter différentes grandeurs :

— le déplacement, dont l’amplitude évolue en fonction de la pul-
sation excitatrice ωi et passe par un maximum pour une valeur de ωi
dite pulsation de résonance ;

— l’accélération, dont l’amplitude passe par un maximum pour
une autre valeur de ωi ; ceci est à prendre en compte lors du trans-
port de passagers, les variations de l’accélération pouvant être à
l’origine de malaises.

Prenons le cas d’une excitation harmonique :

F (t) = F0cos(ωit + ϕ)

Sur la figure 5, on peut voir l’allure des courbes  et ϕ en

fonction de  pour différentes valeurs du coefficient d’amor-

tissement réduit .

Sur la figure 5 a apparaît clairement le phénomène de résonance
de déplacement pour .

La figure 6 montre le phénomène de résonance du déplacement,
de la vitesse et de l’accélération.

2.1.3 Fonction de transfert

La fonction de transfert est le rapport dans le domaine fréquentiel
entre une excitation et une réponse (tableau 1).

(0)

Figure 5 – Courbes de résonance et de déphasage pour différentes 
valeurs du coefficient d’amortissement réduit
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Facteur d'amplification de phasage : il représente l'amplitude maximale 
du déplacement en dynamique divisée par l'amplitude du déplacement 
en statique F0/k.

Déphasage : il est égal au retard du déplacement par rapport à la force 
qui en est la cause. On remarque que le passage de la pulsation propre 
s'accompagne d'un saut de phase.

déphasage ϕb
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F0 /k

facteur d'amplificationa

Figure 6 – Courbes de résonance du déplacement, de la vitesse 
et de l’accélération

Tableau 1 – Fonctions de transfert
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Fig. 4.2 – Dénomination des fonctions de transfert
[Bou03].

David NOËL 39/58 2009-2010



2. Mesure expérimentale de la FRF

Méthode générique pour l’optimisation
d’agencement géométrique et fonctionnel

Guillaume JACQUENOT

Directeurs de thèse: Fouad BENNIS & Philippe WENGER
Encadrant industriel: Jean-Jacques MAISONNEUVE

Le 18 janvier 2010, Amphithéâtre S, École Centrale de Nantes

Jury:
Président : Georges FADEL Professeur, Clemson University, États-Unis d’Amérique
Rapporteurs : Georges FADEL Professeur, Clemson University, États-Unis d’Amérique

Jean-Pierre NADEAU Professeur, TRÈFLE, ENSAM de Bordeaux
Examinateurs : Carlo POLONI Professeur, Università degli Studi di Trieste, Italie

Fouad BENNIS Professeur, IRCCyN, École Centrale de Nantes, Nantes
Philippe WENGER Directeur de recherche CNRS, IRCCyN, Nantes
Jean-Jacques MAISONNEUVE Docteur, SIREHNA, Nantes

Invité : Vitali TELERMAN Docteur, Dassault Systèmes, Vélizy-Villacoublay

FRF discrète :
Bien que la structure soit continue, les mesures et l’application de l’excitation sont

réalisées de façon discrète. La réponse fréquentielle est représentée par la matrice H(jω).
Le composante Hij(jω) est la fonction de transfert de la mesure au point i résultant
d’une excitation au nœud j.

Indifféremment la mesure est réalisée soit en excitant en un point et en mesurant aux
autres points soit en mesurant en un point et en excitant aux autres points (réciprocité de
le matrice H(jω) : Hij = Hji. La matrice de transfert H(jω) est construite composante
par composante.

ou

mesure

excitation

Fig. 4.3 – Principe de mesurage discret.

Représentations de la FRF
La fonction de transfert est couramment exprimée par un module |H(jω)| et une

phase ϕ = arg (H(jω)) permettant ainsi une représentation graphique aisée par le dia-
gramme de Bode. La Fig. 4.4 montre un exemple de tracé de diagramme de Bode
(effectué dans [Ran07] pour comparer deux protocoles de mesure de FRF). De la même
manière, l’expression de la partie réelle et imaginaire de H(jω) permet la représentation
par le diagramme de Nyquist.

The displacement response and the exciting force for each
frequency component in the interval 400–2000Hz were
measured and a spectrum estimation (H1) of the transfer
function was calculated. This procedure was repeated for all
speeds in the interval [0:2000:24 000] rpm and for each radial
direction x and y. A reference accelerometer was mounted
on the CDST housing to ensure that the assumption of a
rigid CDST construction and a firm machine table mounting
were present. The CDST were verified experimentally by tap
tests of the mounted dummy tool at 0 rpm. Except for the
third mode in the y-direction, the two different measurement
methods resulted in similar FRFs (see Fig. 2). The mode
shapes for 0 rpm were analysed by a scanning LDV which
performed a line scan along the z-axis of the visible part of
the dummy tool, holder and rotor.

3. Spindle modelling

A FEM described by [12] is used to simulate the mode
shapes and the eigen-frequencies of the rotor bearing system.
The simulations are used to analyse and identify any detected
gyroscopic or centrifugally induced speed dependency in the
frequency response measured by the CDST. The simulation is
focused on the gyroscopic moment of the rotor compared to
the centrifugal force of the balls in the ball bearings. Fig. 3
illustrates the FEM and the element division of the rotor
bearing system plotted along the x–z plane. Each FEM
element of length l consists of two parts with an inner and
outer radius (see Fig. 4). The hollow shaft of the rotor with its
inner stiffness radius rk and the outer stiffness radius Rk

governed the stiffness properties of the spindle. The physical
outer mass radius Rm which included the shaft, motor
package, inner rings of the bearings and other additional

parts governed the mass together with an assumed physical
inner mass radius rm. The assumed inner mass radius rm
inside the spindle shaft models the spring package and the
drawbar inside the spindle used for connecting the tool holder
to the spindle. The connection between the spindle, holder
and the dummy tool was not specially modelled. Damping,
gravity and the centrifugal effects of the rotor described by [7]
were not included. The axial load during free run was
considered neglectable and therefore excluded in the study.
The radial displacement and rotation along the radial

coordinates of a single element is expressed in the general-
ised coordinates q ¼ fxi; yi;fx;i;fy;i; xiþ1; yiþ1;fx;iþ1;fy;iþ1g

where i is the node number. The area moment of inertia
which is used in the forming of the stiffness matrix was
based on the stiffness radii I ¼ ðR4

k � r4kÞp=4. The polar
moment of inertia Jp ¼ mðR2

m � r2mÞ=2 and the diametral
moment of inertia Jd ¼ mðR2

m � r2mÞ=4 were based on the
mass radius. The shear deformation was expressed as
F ¼ ð12EIÞ=ðkGsl

2
Þ, where E is the modulus of elasticity,

Gs the shear modulus and k the shear deformation factor.
The shear deformation factor is normally determined
experimentally and for a solid circular shape a usual value
is approximately 0.9. However, the spindle studied in this
paper consists of a hollow circular shaft with a variable
stiffness radius. In 2001 Hutchinson [18] proposed an
analytical expression for the shear deformation coefficients
of a hollow circular shaft expressed as

k ¼
6 R2

k þ r2k
� �2

1þ uð Þ
2

ð7r4k þ 34r2kR2
k þ 7R4

k þ uð12r4k þ 48r2kR2
k

þ12R4
kÞ þ u2ð4r4k þ 16r2kR2

k þ 4R4
kÞÞ

, (2)

which has been used in this work.
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(a) Tracé du module |H(jω)| .

The displacement response and the exciting force for each
frequency component in the interval 400–2000Hz were
measured and a spectrum estimation (H1) of the transfer
function was calculated. This procedure was repeated for all
speeds in the interval [0:2000:24 000] rpm and for each radial
direction x and y. A reference accelerometer was mounted
on the CDST housing to ensure that the assumption of a
rigid CDST construction and a firm machine table mounting
were present. The CDST were verified experimentally by tap
tests of the mounted dummy tool at 0 rpm. Except for the
third mode in the y-direction, the two different measurement
methods resulted in similar FRFs (see Fig. 2). The mode
shapes for 0 rpm were analysed by a scanning LDV which
performed a line scan along the z-axis of the visible part of
the dummy tool, holder and rotor.

3. Spindle modelling

A FEM described by [12] is used to simulate the mode
shapes and the eigen-frequencies of the rotor bearing system.
The simulations are used to analyse and identify any detected
gyroscopic or centrifugally induced speed dependency in the
frequency response measured by the CDST. The simulation is
focused on the gyroscopic moment of the rotor compared to
the centrifugal force of the balls in the ball bearings. Fig. 3
illustrates the FEM and the element division of the rotor
bearing system plotted along the x–z plane. Each FEM
element of length l consists of two parts with an inner and
outer radius (see Fig. 4). The hollow shaft of the rotor with its
inner stiffness radius rk and the outer stiffness radius Rk

governed the stiffness properties of the spindle. The physical
outer mass radius Rm which included the shaft, motor
package, inner rings of the bearings and other additional

parts governed the mass together with an assumed physical
inner mass radius rm. The assumed inner mass radius rm
inside the spindle shaft models the spring package and the
drawbar inside the spindle used for connecting the tool holder
to the spindle. The connection between the spindle, holder
and the dummy tool was not specially modelled. Damping,
gravity and the centrifugal effects of the rotor described by [7]
were not included. The axial load during free run was
considered neglectable and therefore excluded in the study.
The radial displacement and rotation along the radial

coordinates of a single element is expressed in the general-
ised coordinates q ¼ fxi; yi;fx;i;fy;i; xiþ1; yiþ1;fx;iþ1;fy;iþ1g

where i is the node number. The area moment of inertia
which is used in the forming of the stiffness matrix was
based on the stiffness radii I ¼ ðR4

k � r4kÞp=4. The polar
moment of inertia Jp ¼ mðR2

m � r2mÞ=2 and the diametral
moment of inertia Jd ¼ mðR2

m � r2mÞ=4 were based on the
mass radius. The shear deformation was expressed as
F ¼ ð12EIÞ=ðkGsl
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Þ, where E is the modulus of elasticity,

Gs the shear modulus and k the shear deformation factor.
The shear deformation factor is normally determined
experimentally and for a solid circular shape a usual value
is approximately 0.9. However, the spindle studied in this
paper consists of a hollow circular shaft with a variable
stiffness radius. In 2001 Hutchinson [18] proposed an
analytical expression for the shear deformation coefficients
of a hollow circular shaft expressed as
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(b) Tracé de la phase ϕ.

Fig. 4.4 – Représentation de la FRF : diagramme de Bode [Ran07].
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Diagramme de Campbell
Il est souvent utile de représenter l’évolution de la FRF en fonction de différents

paramètres. Le diagramme de Campbell, tracé de la FRF en fonction de la vitesse de
rotation N , est le plus utilisé. La représentation peut être 3D de |H(jω)| (Fig. 4.5(a))
ou encore une projection de |H(jω)| (Fig. 4.5(b)).

(a) Représentation 3D. (b) Projection 2D des pics de |H(jω)|.

Fig. 4.5 – Exemple de diagrammes de Campbell, [Gag06].

Une superposition des évolutions des pics de la FRF numérique (dédoublement des
modes : un mode croissant et un mode décroissant) et des excitations de la coupe
permettent de déterminer les fréquences de rotation critiques (points 1 à 5, Fig. 4.5(b)).
Gagnol a vérifié expérimentalement que ces fréquences de rotation correspondent à des
pics de vibration radiales du bout d’outil.

L’évolution d’autres grandeurs peuvent être aussi représentées comme par exemple
la variation des angles de contact ou encore l’évolution de la raideur radiale en bout
d’outil [Abe06].

2.2 Tests statiques

Sonnage par marteau d’impact
Ce test s’effectue grâce à un marteau d’im-

pact et à des accéléromètres placés sur la struc-
ture. Cette essai est réalisé en statique ou éven-
tuellement pour des vitesses de rotation petites
(bien que l’impact difficilement applicable et ré-
pétable).

Chapitre 2 : DEMARCHE D’ELABORATION D’UN MODELE GLOBAL D’ELECTROBROCHE UGV 

 

Figure 2-15 : Configuration d’essai sur machine 

4.3 Recalage du modèle éléments finis 

La validation des déformées modales de l’arbre de broche n’est pas réalisable 
dans les conditions expérimentales décrites précédemment. Une méthodologie 
spécifique de recalage du modèle éléments finis est mise en place. Elle est basée sur la 
comparaison des FRF numériques et expérimentales du point représentatif du bout 
d’outil. 

Après avoir présenté les propriétés modales du modèle de broche non tournante, 
la procédure de recalage est décrite. Enfin, l’application de cette procédure à la broche 
d’étude est présentée. 

4.3.1 Propriétés dynamiques d’une broche non tournante 
Dans le cas particulier où la broche ne tourne pas, le modèle dynamique de 

l’ensemble est décrit par l’équation différentielle (2.2). Cette expression est déduite de 
l’équation (3.26) présentée au chapitre 3 : 

 ( )tNNN FKqqDqM =++ &&&0  (2.2) 

dans laquelle M0 et K sont les matrices de masse et de rigidité. La matrice  est la 

matrice d’amortissement visqueux équivalent,  et 

D

Nq ( )tF sont les vecteurs 

déplacement et force. 

De l’analyse modale numérique du modèle de broche (Figure 2-16) sont 
extraites les fréquences et les déformées modales associées.  

Page 68  

Fig. 4.6 – Essai au marteau de choc
[Gag06].

Contenu fréquentiel
Le choc s’exprime par un dirac dans le domaine temporel et donne un bruit blanc

dans le domaine fréquentielle. Le système est donc excité sur toutes les fréquences.
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Les phénomènes transitoires, peuvent être étudiés dans le domaine temporel. La
figure Fig. 4.7(a) est un exemple de réponse indicielle. Théoriquement, une analyse
temporelle rend possible la détermination des différentes fréquences propres de la broche
ainsi que l’amortissement à ces fréquences. En effet, le signal est une somme de sinusoïdes
amorties (de forme A cos(ωt) e−ct cf. Fig. 4.7(b)). Sur chaque sinusoïde amortie, la
fréquence propre pourrait est identifiée grâce à la pseudo-période Tp et l’amortissement
c grâce au temps de relaxation tr.

t (s)

(a) Signal de réponse en temporel.

tr

Tp

0 t (s)

(b) Identification à partir de la sinusoïde amortie.

Fig. 4.7 – Principe de traitement des données d’un test d’impact.

Seulement, le traitement des données en temporel n’est pas aisé. Les logiciels utilisent
un passage par la FFT, permettant une identification rapide (cf. partie 3).

Limites et intérêt
La FRF identifiée est restreinte au comportement de la broche à l’arrêt (éventuel-

lement sous de petites vitesses de rotation). Cependant, cet essai est le plus simple à
mettre en place. Il est rapide et ne nécessite pas beaucoup de matériel. C’est pourquoi,
il est souvent réalisé dans l’industrie pour identifier sommairement le comportement de
la broche pour choisir les conditions de coupe.

2.2.1 Autre excitation possible : utilisation d’un pot vibrant
Le pot vibrant est un appareil permettant d’exciter la structure par contact et ce,

sur une ou plusieurs fréquences choisies. Comme le marteau d’impact, il ne peut être
utilisé simplement qu’en statique. Une utilisation en dynamique est envisageable mais
les éléments de guidage qui seraient ajoutés perturberaient le mesurage. Pour obtenir
la FRF du système, il est possible de balayer tout le spectre de fréquence pour l’excita-
tion. Cependant, l’obtention de cette FRF est moins rapide. C’est une des raisons pour
laquelle le marteau de choc est privilégié.
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2.3 Tests dynamiques
Les essais décrits en partie 2.2 ne permettent pas d’obtenir le comportement en

rotation de la broche. D’autres tests sont envisagés.

2.3.1 Signature de broche par porte outil test
La signature de broche est effectuée sous rotation de la broche. Cette signature

permet dans l’industrie de caractériser l’état de la broche.
L’excitation est uniquement due au balourd de l’outil, outil choisi volontairement

non équilibré. Par contre, l’excitation ne peut pas être choisie et dissociée de la fréquence
de rotation. En effet, la fréquence d’excitation est fixée et nécessairement limitée puis-
qu’elle correspond à la fréquence de rotation de la broche. Ces effets sont visibles quelque
soit la direction radiale de mesure, avec une fréquence caractéristique fb = N

60 = Ω.

Remarque
L’excitation du balourd reste observable hors du test bien que l’équilibrage du ro-

tor soit effectué soigneusement. Il existe toujours un balourd résiduel. Pour les hautes
vitesses, l’effet de balourd est visible puisque la force centrifuge est fonction quadra-
tique de la vitesse de rotation N ( tr.min−1). Ce phénomène mécanique sera facilement
identifiable sur la FRF mesurée.

2.3.2 Test en usinage
Il est dans l’absolu possible d’obtenir des FRF en effectuant des tests en usinage. La

broche est équipée d’accéléromètres. L’excitation de l’outil est connu, soit par un modèle
basé sur les conditions de coupe, soit par l’utilisation d’une table dynamométrique (ou
capteur inductif sur le nez de la broche, cf. partie 1.1.5).

Dans [Lin03], Lin et al. usinent une fine plaque. L’excitation se rapproche de celle
obtenue par marteau d’impact (“High-speed impact test”).

Cependant, ce test présente plusieurs inconvénients : il est long à réaliser, l’obtention
de la FRF est moins directe et il est plus coûteux (usure des outils, immobilisation de la
machine, etc.). C’est pourquoi, un autre test est en cours de développement : utilisation
d’un excitateur magnétique.

2.3.3 Excitateur magnétique
L’excitateur électromagnétique (Fig. 4.8) a l’avantage de pouvoir appliquer des solli-

citations radiales sans la moindre production de copeau et ce, sous rotation de la broche.
Par ailleurs, s’il est choisi d’identifier le comportement de la broche en l’excitant par
usinage, la broche est excitée sur de nombreuses fréquences alors qu’il est quelquefois
nécessaire de mesurer la réponse fréquentielle de la broche pour une seule fréquence.
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L’excitateur magnétique pourra exciter la broche à
une seule ou plusieurs fréquences données ce qui per-
mettra le découplage des phénomènes.

Ce type de test est très récent [Abe06,
Ran07]. Dans le cadre du projet UsinAE, une telle
approche est envisagée. A plus long terme, l’objectif
est de pouvoir caractériser en dynamique le compor-
tement de la broche avant usinage afin de remplacer
le sonnage actuellement utilisé.

 1 / 10 
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Fig. 4.8 – Excitateur magnétique.

2.3.4 Identification des angles de contact réels
En plus de déboucher sur la FRF sous rotation de la broche, les trois tests pré-

sentés ci-dessus permettent de suivre l’évolution des angles de contact sous différents
paramètres (température T , vitesse de rotation N , précharge [Cao04], etc.). En effet,
le passage répété des billes sur les pistes constitue des excitations périodiques. Ces fré-
quences de passages sont observées lors des mesures.

Les différentes fréquences caractéristiques des roulements s’expriment en fonction la
fréquence de rotation de l’arbre Ω (rad.s−1) et du nombre de billes z (démonstration
par la relations de Willis propre à l’étude des trains épicycloïdaux) :

◦ BPFO : Fréquence de passage des billes sur la bague extérieure.

BPFO = Ωz
4π

(
1− D

dm
cosα

)
(4.2)

◦ BPFI : Fréquence de passage des billes sur la bague intérieure.

BPFI = Ωz
4π

(
1 + D

dm
cosα

)
(4.3)

◦ BSF : Fréquence de rotation des billes sur leur propre axe.

BSF = Ω
4π

(
dm
D
− D

dm
cos2 α

)
(4.4)

◦ FTF : Fréquence de rotation de la cage.

FTF = Ω
4π

(
1− D

dm
cosα

)
(4.5)

d
m
 /
2

D
α

Ces formules sont classiques mais ne prennent pas en compte les angles de contact
différents entre la bague intérieure et la bague extérieure. D’autres formules découlant
de relations géométriques pourront être utiles. Le dédoublement des angles de contact
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présentés en partie 2.1.2 pourrait être observé.

3 Identification sur la FRF
La méthode la plus simple pour identifier les fréquences propres est de transformer

le signal dans le domaine fréquentiel et d’identifier directement les pics d’amplitude im-
portante. Cette identification permet d’identifier les phénomènes mécaniques (balourd,
fréquences de passage des billes par exemple) et les fréquences propres. Seulement, dans
l’étude du comportement de la broche, l’identification doit être plus complète.

3.1 Identification modale
Après avoir construit la FRF du système, des outils numériques permettent d’identi-

fier les modes propres (fréquences et amortissements). Ces méthodes consistent à trouver
le modèle se rapprochant au mieux de la FRF expérimentale à la manière où l’on ef-
fectue une récursion linéaire pour trouver les coefficients relatif à un phénomène réputé
linéaire. Des méthodes d’optimisation ou des méthodes directes sont utilisées afin
de trouver les paramètres les plus adéquat du modèle de FRF. Le modèle dépend des
paramètres choisis par l’utilisateur (ordre, nombre de ddl, caractère linéaire, nature de
l’amortissement, etc. [Gag06]).

Les méthodes utilisées dépendent du couplage entre les modes :
◦ Approximation SDOF (Single Degree Of Freedom). Lorsque les pics de la FRF

sont nets, la structure est faiblement amortie et totalement découplée, l’identifi-
cation se fait mode par mode. Cet algorithme, découpe le domaine fréquentiel en
sous-domaines construits autour de chaque pic de la FRF sur lesquels il considère
un modèle à un ddl.

◦ Approximation MDOF (Multiple Degree Of Freedom). Le modèle est étendu
sur toute la fenêtre de fréquence et l’optimisation est globale. La difficulté de cet
algorithme est de définir un critère d’acceptation des solutions. Le coût en calcul
de cette méthode est plus important. Cette méthode est rendue possible grâce à
l’augmentation des capacités de calcul des ordinateurs.

3.2 Réalisation pratique
Les méthodes d’identification sont nombreuses. Les deux présentés ci-dessus sont les

plus simples et les plus répandus. Elles sont intégrées dans les codes de calcul. De plus, les
logiciels dédiés tels que LMS permettent une identification plus aisée pour l’utilisateur
grâce à l’interface graphique rendant l’identification plus concrète.
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Identification et recalage dans LMS
Le logiciel LMS propose de nombreuses fonctionnalités concernant l’expérimental.

Modules dédiés à l’analyse vibratoire :
◦ LMS Test.Lab Vibration Control Testing, module dédié aux mesures vibratoires ;
◦ LMS Virtual.Lab Correlation, outil d’assistance pour la corrélation/recalage entre

essais et calculs.
Par ailleurs, LMS propose aussi des équipements d’acquisition dédiés à l’expérimen-

tation vibratoire (Fig. 3.16(b)).

4 Recalage
Une fois le modèle numérique et expérimental obtenus, un processus de comparaison

est utilisé pour corriger et enrichir le modèle numérique, c’est le recalage du modèle.

4.1 Exemple d’un processus de recalage
Le but de cette partie est d’exposer une méthode utilisée par V. Gagnol, [Gag06],

pour élaborer un modèle de comportement global de la broche UGV. Le recalage est le
point clef de ce travail puisqu’il permet la correction du modèle numérique.

La démarche choisie dans cette thèse résulte des moyens expérimentaux qui étaient
disponibles. Dans un premier temps, les modèles de comportement de chaque entité
structurale de la broche sont recherchés (rotor, palier arrière, etc.). Ces modèles sont
assemblés dans un second temps pour obtenir le comportement global. Dans chacune
des étapes, un recalage du modèle est effectué entre les données expérimentales et les
résultats obtenus par la simulation par Éléments Finis.

Première étape : modélisation de chaque entité
Pour chacune des parties élémentaires de la broche, la démarche suivante est adoptée :

Modèle EF

Expérimental C
o
m

p
a
ra

is
o

n

Recalage

E,ν,ρ

+ géométrie

Optimisation

HEF(jω)

Hexp(jω)
ou

Fig. 4.9 – Démarche de recalage du modèle numérique.

L’expérimentation est réalisée avec un marteau de choc. Ce premier recalage peut être
comparé à un processus d’homogénéisation. En effet, lors de la modélisation initiale par
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éléments finis, la géométrie et les paramètres matériau ont été approximés et estimés.
Le recalage permet ainsi d’obtenir un modèle numérique proche du réel pour chaque
entité structurale de la broche. Pour cela, un recalage en comparant les fréquences des
modes est réalisé.

Deuxième étape : assemblage
Maintenant qu’un modèle optimisé est disponible pour chaque entité, il est possible

d’effectuer un modèle de la globalité de la broche. Une hypothèse de liaison parfaite
entre les entités est utilisée. La démarche d’optimisation du modèle global est décrite
Fig. 4.10.

Modèle global EF 

Expérimental C
o
m
p
a
ra
is
o
n

Recalage Optimisation

HEF(jω)

Hexp(jω)

Fig. 4.10 – Démarche de recalage du modèle numérique global.

L’expérimentation est réalisée sur la broche complète montée en machine. Des tests
sont réalisés en excitant le bout de l’outil avec le marteau de chocs (cf. Fig. 4.6).

Le recalage du modèle global permet de tenir compte de paramètres a priori inconnus
dans le modèle numérique : amortissement (broche et roulements). Pour cela, un recalage
en comparant les amortissements de chaque mode est réalisé.

Résultat :
Le modèle ainsi trouvé permet d’obtenir et de corriger les paramètres des matrices

de l’équation différentielle ci-dessous :

Mq̈ + (C + 2ΩG) q̇ +
(
K− Ω2N

)
q = f(t) (4.6)

Avec :
◦ M la matrice de masse ;
◦ C la matrice d’amortissement ;
◦ K la matrice de raideur ;
◦ G la matrice prenant en compte les effets gyroscopiques ;
◦ N la matrice relative à l’assouplissement de l’arbre en rotation ;
◦ f(t) le vecteur force ;
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4.2 Étapes préliminaires au recalage
Le choix des paramètres du modèle numérique est important. Ces paramètres sont

les variables qui seront déterminés à l’issue du processus de recalage. Ils ne doivent pas
être trop nombreux car le recalage deviendrait impossible.

Pour bien choisir ces paramètres et le protocole expérimental, il est important d’ef-
fectuer des tests de sensibilité. Il faut vérifier que les paramètres du modèle sont iden-
tifiables. Par exemple, un choc radial en bout d’outil ne permettra pas forcément de
détecter l’amortissement dans le roulement n◦5 s’il n’est pas excité par ce test. Le choix
des tests est souvent intuitif mais doit être vérifié par une analyse de sensibilité des
paramètres.

Ces tests de sensibilité reviennent à caractériser numériquement l’influence des para-
mètres ki sur les modes mi. La sensibilité des paramètres revient à construire la matrice
de sensibilité. Exemple pour 3 paramètres et les 4 modes d’une FRF :

k1
k2
k3

[ 0, 10 0, 05 0, 70 0, 15
0, 60 0, 01 0, 07 0, 32
0, 03 0, 01 0, 18 0, 08

]

Dans l’exemple ci-dessus, k3 sera difficile à identifier car il influe peu sur les 4 modes.
Il faut alors faire le choix d’autres paramètres ou d’autres points de mesure ou d’exci-
tation (i ou j différents pour travailler avec une autre fonction de transfert Hij(jω)).

L’estimation initiale des paramètres à recaler est très importante puisque le compor-
tement de la broche est non linéaire. Un recalage utilisant des paramètres initiaux trop
éloignés du réel serait inefficace puisque les paramètres ne convergeraient pas vers les
paramètres réels.

4.3 Critère de comparaison numérique/expérimental

Après avoir obtenu les modes propres du mo-
dèle numérique et du modèle expérimental (éta-
bli par identification), la matrice de MAC (Modal
Assurance Criterion) est construite [Bal09]. Elle
permet de rendre compte de la colinéarité des
modes des deux modèles. Le nombre de MAC
peut être aussi construit. Ce critère est présent
dans les logiciels dédiés et illustré de manière
graphique pour un meilleur rendu.

10.2. CORRELATING SHAPES KNOWN AT SENSORS 127
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Fig. 10.4 – MAC et MAC-MR calcul/essai après appariement des modes

A priori, seuls les termes correspondant à des déformées appariées ont une signification.
En pratique cependant, lorsque les vecteurs comparés sont des modes et que le nombre de
capteurs est suffisant, on arrive à sélectionner les capteurs de sorte que les vecteurs propres
soient relativement orthogonaux au sens de la norme euclidienne utilisée par le MAC. En
fait, la vérification que les termes extra–diagonaux du MAC sont faibles (inférieurs à 10%
en pratique) devrait être une étape obligée de la vérification d’une configuration de test.

Dans la table 10.1, on voit ainsi que le MAC de comparaison entre les modes 1 et 6, 3
et 5, 5 et 7 ont des valeurs non négligeables. Si l’on regarde les déformées dans la figure
on voit un certains nombre de point communs entre ces déformées. La flexion 2 noeud
(mode 1) et la flexion 4 noeuds (mode 6) diffèrent surtout par le mouvement du fuselage
...

1−6 3−5 5−7

Fig. 10.5 – Paires de déformées superposées pour le maillage expérimental de la maquette
GARTEUR SM-AG-19

En réalité, les modes ne sont censés être orthogonaux entre eux qu’au sens de l’opérateur
du problème au valeurs propres les définissant. Pour les modes normaux, on est censé avoir
une orthogonalité par rapport à la masse. Le faible niveau des termes non–diagonaux vient
du fait que pour des capteurs homogènes (translation uniquement), la matrice identité
n’est pas une approximation idiote d’une matrice de masse réduite.

Fig. 4.11 – Matrice de MAC.

Pour une corrélation parfaite la MAC = Id. En pratique, la corrélation des modes
est correcte si la valeur du nombre de MAC est supérieure à 0, 9.
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Perspectives de travail

1 Choix d’une étude progressive
Dans un premier temps, le système modélisé sera la partie avant de la broche, compre-

nant uniquement palier avant. Pourquoi ce choix ? N’ayant pas l’expérience nécessaire,
modéliser la broche complète serait une étape trop importante pour être réalisée en un
seul tenant. Aborder uniquement le palier avant sera une première étape plus simple,
et permettra d’obtenir de premiers résultats. Dans un second temps, une fois la modé-
lisation éprouvée sur le palier avant, elle sera étendue à la broche complète. Les essais
seront possibles sur une broche bien que plus limités.

L’autre avantage majeur d’étudier ce sous-système est le suivant. L’intérêt de ces
travaux est de mieux comprendre l’évolution du comportement des roulements à billes
notamment en termes d’efforts locaux sur les éléments roulants. Ce système composé
uniquement du palier avant rendra les observations plus simples puisque certains phé-
nomènes mécaniques pourront être découplés (effet du serreur d’outil, échauffement,
etc.).

Corps de broche

Arbre

Palier avant

1 2 3

= flux d’effort

Fig. 5.1 – Schéma de la structure du palier avant.

2 Modélisation du palier avant
Modélisation des roulements
La modélisation des roulements est une étape importante de l’étude. Le processus

décrit partie 2.2.1 sera suivi dans un premier temps de manière analytique puis numé-
rique. La géométrie des roulements est connue grâce à des mesures réalisées à l’IUT de
Nantes. Les précharges élastiques sont aussi connues.

David NOËL 49/58 2009-2010



3. Validation et recalage du modèle du palier avant

Méthode générique pour l’optimisation
d’agencement géométrique et fonctionnel

Guillaume JACQUENOT

Directeurs de thèse: Fouad BENNIS & Philippe WENGER
Encadrant industriel: Jean-Jacques MAISONNEUVE

Le 18 janvier 2010, Amphithéâtre S, École Centrale de Nantes

Jury:
Président : Georges FADEL Professeur, Clemson University, États-Unis d’Amérique
Rapporteurs : Georges FADEL Professeur, Clemson University, États-Unis d’Amérique

Jean-Pierre NADEAU Professeur, TRÈFLE, ENSAM de Bordeaux
Examinateurs : Carlo POLONI Professeur, Università degli Studi di Trieste, Italie

Fouad BENNIS Professeur, IRCCyN, École Centrale de Nantes, Nantes
Philippe WENGER Directeur de recherche CNRS, IRCCyN, Nantes
Jean-Jacques MAISONNEUVE Docteur, SIREHNA, Nantes

Invité : Vitali TELERMAN Docteur, Dassault Systèmes, Vélizy-Villacoublay

Modélisation par élément finis du palier avant
Il serait possible d’élaborer un code de calcul (sous Matlab ou en c++) incluant

une modélisation très fine de la broche dans son ensemble. Néanmoins, ce long travail ne
permettrait pas d’aborder la partie expérimentale dans le cadre du stage. Après réflexion
avec l’équipe encadrante de ce stage, il a été choisi d’utiliser un logiciel dédié au calcul
vibratoire Élément Finis : LMS.

Le modèle réalisé sera assez simple pour commencer. Les solides seront modélisés
par des formes géométriques simples et des constitutions approximées (succession de
cylindres homogènes). Les roulements seront modélisés par des ressorts à comportement
non linéaires. L’insertion de ce modèle de roulement sera aisée dans le logiciel LMS
puisqu’il est possible de définir des liaisons entres les pièces à partir de raideurs et
amortissement, éventuellement dépendant de la vitesse de rotation de l’arbre

Le modèle sera affiné et corrigé peu à peu pour prendre en compte d’autres phéno-
mènes mécaniques jusque-là négligés. Ces choix seront guidés par les résultats expéri-
mentaux

3 Validation et recalage du modèle du palier
avant

Un banc d’essai a été développé par l’IRCCyN en collaboration avec Europe Tech-
nologies et Synervia. Ce banc, initialement conçu pour étudier l’aspect lubrification,
est uniquement constitué de la partie avant de la broche.

Fig. 5.2 – Banc d’essai du palier avant de la broche Fischer MFW2310.

Ce banc pourra être instrumenté. Ainsi, il sera possible d’effectuer à court terme des
expérimentations sur ce banc et de comparer les résultats expérimentaux aux résultats
du modèle numérique.

Le nombre de paramètres du modèles (ex : amortissement dans les roulements) est
moins important pour ce sous-ensemble. Les phénomènes présents dans la broche com-
plète sont absents puisque le banc est, par exemple, dépourvu du système de serrage
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outil. L’identification par l’expérimental sera donc plus aisée que sur la broche com-
plète. Par ailleurs, certains paramètres identifiés seront utilisés pour la broche complète
supprimant ainsi des inconnues au modèle global.

4 Banc d’essai
En cas de besoin, un banc d’essai consacré au montage de roulement pourra être

conçu et fabriqué. En effet, il est possible que le modèle de montage de roulements
ait besoin d’une validation spécifique. Par ailleurs, un nouveau banc d’essai plus épuré
permettrait de pouvoir placer des capteurs spécialement pour observer le comportement
du montage comme par exemple en venant mesurer les efforts locaux sur les bandes de
roulement par un orifice radial dans la bague extérieure.

5 Extension à la broche complète
Le modèle numérique, une fois validé sur le palier avant, sera étendu à la broche

complète (Fischer MFW2310). Des expérimentations auront lieu afin de valider, et au
besoin, de recaler le modèle numérique global. A moyen terme, l’excitateur magnétique
sera utilisé et permettra une validation du modèle de comportement dynamique de la
broche.

L’objectif final est de pouvoir utiliser ce modèle global afin de caractériser le com-
portement de la broche à partir de diagrammes de Campbell par exemple.
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Conclusion

La premier chapitre précise la constitution des broches de machines UGV ainsi que
les raisons qui ont poussées les concepteurs de broches à faire de tels choix de conception.
Une grande partie de ces choix proviennent de l’utilisation du guidage par roulements
à billes, éléments mécaniques apparaissant dès lors, au centre de la problématique pour
la durée de vie.

Le chapitre consacré à la modélisation de la broche aborde la modélisation du com-
portement des montages de roulements. La modélisation de ce sous élément est complexe
puisque son comportement est non-linéaire. Le comportement local des contacts est ex-
plicité. Les bases de la théorie des vibrations sont ensuite abordées en particulier au
travers de la formulation de la modélisation de la broche par éléments finis.

Le troisième volet de ce rapport se réfère aux techniques liées à l’expérimental. Les
technologies d’instrumentation y sont recensées. Elles permettront de faire des choix de
protocole lors de validations expérimentales. Les différents tests expérimentaux envisagés
sont exposés de manière comparative, chacun de ces tests permettant d’élaborer une FRF
expérimentale de la broche. Les méthodes d’identifications et le principe de recalage
clôturent ce chapitre.

Fort de la connaissance des techniques utilisées, les pistes de travail sont alors choi-
sies. L’étape préliminaire sera d’élaborer un modèle analytique pour les roulements. Le
palier avant de la broche sera ensuite modélisé sur un logiciel dédié. Le modèle de com-
portement du palier avant de la broche sera validé grâce au banc d’essai disponible à
l’IUT de Nantes. Les résultats pourront être exploités pour enrichir et corriger le mo-
dèle numérique. Une fois le modèle numérique validé pour le sous ensemble avant de la
broche, il sera étendu à l’ensemble de la broche. La validation expérimentale aura lieu
dans les ateliers d’un constructeur aéronautique collaborant avec l’équipe de recherche.
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