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Introduction

La prédiction du comportement dynamique des broches vise une optimisation aussi
bien des choix de conception que des parametres de coupe. Des parametres judicieuse-
ment choisis permettent une productivité accrue et un respect de la qualité de fabrication
tout en évitant une dégradation du moyen d’usinage.

Pour la majeure partie des électro-broches UGV, le guidage en rotation du rotor est
réalisé par des roulements a billes. Cette solution constructive est relativement écono-
mique. C’est la plus simple & implanter dans une broche. Les roulements utilisés sont
dits de haute précision. Leurs caractéristiques intrinseques permettent d’atteindre des
vitesses de rotation tres élevées (jusqu’a 30000 ¢r/min a ce jour pour des broches de
forte puissance).

Pour aboutir a une prédiction du comportement dynamique, une approche par mo-
délisation est envisagée. Cette approche évitera des expérimentations multiples et cou-
teuses qui étaient, jusqu’a aujourd’hui, la seule solution fiable et applicable en industrie.
Elle permettra par ailleurs d’envisager un plus grand nombre de solutions, car il est plus

aisé de tester numériquement une multitude de parametres une fois le modele élaboré.

L’étape préliminaire a la modélisation de la broche complete consiste a établir un
modele fidele de I’élément roulement. Dans ce contexte, la présente étude se focalise sur
I’élaboration d’un modeéle de comportement dynamique du roulement a billes hybride a
contact oblique.

Le premier chapitre est destiné a mettre en place le modele de comportement dyna-
mique d’un roulement. Une fois les notations définies, un modele local puis global sera
établi. Le programme mis en place permettra I'obtention des premiers résultats et la
validation du modele.

Grace a une analyse de sensibilité, I'influence des différents parametres du modele
sur les raideurs du roulement sera quantifiée. Cette analyse permettra une discussion de
certaines hypotheses de la modélisation. Celle-ci sera enrichie en conséquence.

Le dernier chapitre est une transition vers les futurs travaux. Le modele de compor-
tement du roulement sera exploité dans une optique d’identification expérimentale du
comportement dynamique de la broche. Le lien entre les fréquences caractéristiques des

roulements et le comportement du roulement sera envisagé.
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Modélisation du roulement

La modélisation des roulements est le point de départ des travaux. Le comportement
mécanique sera mis en équation dans un premier temps. La seconde partie permettra
de discuter de la méthode de résolution numérique du probleme. Enfin, les premiers

résultats seront exposés et critiqués pour les modeles a 1, 2 et 3 degrés de libertés (ddl).

1 Mise en équation

La mise en équation qui suit découle de la modélisation locale et globale du roule-
ment. Cette mise en équation est en partie inspirée des travaux de Harris | ]
et, CAO et ALTINTAS | |. Le modele ainsi établi est discuté et en-

richi au cours de 1'étude.

1.1 Glossaire

Déplacements et efforts

o 9, déflexion axiale du roulement, c’est a dire le déplacement

axial du centre de poussée de la Bague Intérieure (BI) par
rapport au centre de poussée de la Bague Extérieure (BE) i I_’_—7<—| .
suivant I’axe du roulement ; "‘:,/ _j__
o 0, déflexion radiale du roulement ; !-j ----- : R
o 6 angle de déversement suivant la direction perpendiculaire /i/ i
a d0q et 0, 5&, ﬂL 7777777 4:,;‘1,
o w fréquence de rotation du rotor (rad/s) correspondant a 5%\1‘ """" ﬁ‘é?
N la vitesse de rotation (tr/min); g \\\,“\\ i /
o F, effort axial global appliqué au centre de poussée de la i;\;\ _____ e
BI du roulement ; :L_‘ L
o F, effort radial global appliqué au centre de poussée de la 7, \ -
BI du roulement ; \
o M, moment global appliqué et exprimé au centre de poussée k. 2(1‘2\,;85221}30% ot

de la BI du roulement.

Les actions mécaniques F,, F,. et M, engendrent les déplacements d,, d, et 6.
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1. Mise en équation P G2

Grandeurs géométriques

o D diametre de la bille;

o z le nombre de billes ;

o d,, diametre orbital, permettant de repérer la position radiale du centre de la bille
Oy;

r; et r. rayons de courbures respectivement de la BI et de la BE;

fi et fo définis tels que f; =r;/D et fo =1./D;

o B.D distance entre les centres de courbure des bagues :

e}

e}

s
BD :H OeOi ||:Ti+re_D:D(fi+fe_1)

(0]

R; position radiale du centre de courbure de la bague intérieure O; :

dy,
R = 5 + (f; — 0.5)D cos «

e}

R. position radiale du centre de courbure de la bague extérieure O, :

d,
R, = 5 " (fe —0.5)D cos «

Grandeurs locales

La F1G. 2.2 permet le repérage de chaque bille dans 1’espace. Les grandeurs locales
se visualisent dans le plan de coupe B-B (plan de position angulaire ;). La F1G. 2.3
montre les deux configurations locales : configuration initiale (état 1) et configuration
roulement chargé (état 2). Pour la compréhension, la configuration roulement chargé a

été représentée avec uniquement une déflexion axiale d,. La BE (en haut) est fixe.

Oe1=0e;

’ ~ A\ \
___________\_\%Q;: ____________ -

/
Fi1G. 2.2 — Définition de la position angulaire v; de
la bille j.

Fig. 2.3 — Coupe B-B du roulement
par le plan de position angulaire ;.
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1. Mise en équation P G2

Les grandeurs sont :

O

a angle de contact du roulement a ’état 1;

e}

a; et a, angles de contact respectivement intérieur et extérieur;
Oy centre de la bille;

O; et O, centres de courbure respectifs de la Bl et de la BE dans le plan de position

e}

o

angulaire ;.

Ces grandeurs et points sont différents pour chaque bille d’oti les indices j additionnels.

1.2 Relations géométriques

1.2.1 Principe

Pour la résolution de 1’équilibre du roulement, il est nécessaire d’établir les relations
géométriques (ou contraintes cinématiques) induites par la géométrie et la position des
bagues et des billes dans leurs états déformés. Les relations sont établies pour chaque

bille j présente dans le plan de position angulaire ;.

1.2.2 Cinématique
L’hypotheése de mouvement de corps rigide de la BI par rapport a la BE permet

d’exprimer le déplacement du centre de courbure de la bague intérieure O;10;5. Ainsi,
pour un déplacement (d,,d,,0) de la BI, on obtient en O; : un déplacement axiale
dq + OR;cosp; et un déplacement radial est 9, cosp;. La figure suivante expose les
positions de Oy, O; et O, dans les états 1 et 2.

FiG. 2.4 — Position de la bille j et des centres de courbure des bagues.
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1. Mise en équation P G2

Variables :
o 0;; est la déformation locale normale au contact entre la Bl et la bille j.
o d; est la déformation locale normale au contact entre la BE et la bille j.
o Xj; est la distance axiale du centre de la bille j noté Oy par rapport au centre de
courbure de la bague extérieure O,.
o Xy, est la distance radiale entre ces deux mémes points.
o Ay; est la distance axiale entre les deux centres de courbures O, et O; dans le plan
contenant la bille.
o Ajy; est la distance radiale entre ces deux mémes points.
L’ensemble de ces variables sont stockées sous forme de vecteurs : X;,X2, Ay, A,
0; et de.
Les grandeurs locales A;; et Ay; s’expriment en fonction des déflexions globales des
roulements (mouvement de corps rigide de la bague intérieure par rapport a la bague

extérieure) :

Ay; = BDsino + 0, + OR; cos ; (2.1a)
Ay; = BD cos o + 6, cos; (2.1b)

1.2.3 Equations géométriques

Compte tenu de la géométrie propre au roulement, le théoreme de PYTHAGORE

donne deux équations :

(A — X1;)% + (Ayy; — Xo5)? = [(fi = 0.5)D 4 6;5]> =0 (2.2a)
X5+ X3, = [(fe —0.5)D + 65)° =0 (2.2b)

1.3 Effets dus a la vitesse de rotation

Compte tenu de la vitesse de rotation élevée du roulement, il est nécessaire de prendre
en compte les effets dynamiques sur les billes. La vitesse de rotation du roulement N

sera considérée constante.

1.3.1 Forces centrifuges

Chaque bille est animée notamment d’un mouvement de rotation orbital autour de
I’axe du roulement. Elle est donc soumise a une accélération radiale soit, par équivalence,
a un effort centrifuge. Cet effort est exprimé avec de la vitesse de rotation Orbital de la

bille wo (proche de celle de la cage we) :
_ T 3
my = —ppD

1 2 6
= —=m w wo avec 2.3
FC] bdm 2 ( ) ( )
—  donné en Annexe 1

w
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1. Mise en équation

= {Cs v

1.3.2 Effets gyroscopiques sur les billes

Le mouvement de la bille se compose d'une ro-
tation orbitale autour de 'axe du roulement (de vi-
tesse wp) et d'une révolution sur son axe propre (de
vitesse wy;). La F1a. 2.5 représente ce mouvement.

Comme I’axe de rotation propre de la bille n’est
pas fixe dans l'espace, la bille j est soumise a un
moment gyroscopique M,. Sous vitesse de rotation
constante du roulement, le moment gyroscopique est
exprimé par la formule suivante (démonstration par
intégration d’'un volume élémentaire de la bille j) :

M,; = Ju? (?)] (“:j’)J sing,  (24)

Avec J le moment d’inertie de la bille tel que :

1
J = —pnDP
60"

Remarques :

Fi1Gc. 2.5 — Moment gyroscopique sur

la bille.

o Les expressions des vitesses de rotation et de 'angle [ sont présentes en Annexe

1. Elles font appel a des notions empiriques concernant la friction au contact

bille/bagues.

o Quelque soit le sens de rotation du roulement, wpwo < 0. Le moment gyroscopique

M, est donc toujours négatif.

1.4 Equilibre local

Isolons la bille j ayant pour position angulaire
;. Le Bilan des Actions Mécaniques sur cette bille
est représenté sur la figure ci-contre. Les coefficients
(Aij, Aej) expriment la répartition du moment Mg
entre la Bl et la BE. (\jj, A\e;) = (1,1) si les ef-
forts sont transmis de maniere équi-répartie sur la
BE et la BI. Cependant, étant donné I’hypothese

de roulement avec glissement sur la BI (hypothese

77

discutée en Annexe 1), les valeurs suivantes sont
choisies pour le reste de I'étude : (A, Ae;) = (0,2).
Les équations qui vont suivre seront tout de méme
exprimées dans le cas général avec les coefficients

Aij et Aej quelconques.

i M,;

Fi1a. 2.6 — Isolement de la bille j.

David NOEL 10/54
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1. Mise en équation

= {Cs v

L’équilibre dynamique de la bille j s’exprime grace au Principe Fondamental de la

Dynamique par deux relations scalaires :
M,;
D e

M,;
D

Qij sin Q5 — er sin Qe —

Qi COS tjj — (Qej COS Qej —

9 (N sinai; —

08 (ljj — Aej COS Qi) = 0 (2.5a)

Aejsinae) + F.; =0  (2.5b)

Avec respectivement Q;; et Q; les efforts locaux de la bague intérieure et de la bague

extérieure sur la bille j et F; I'effort centrifuge

sur la bille j.

La théorie de HERTZ permet d’obtenir les relations de comportement local du contact

(abordé dans le rapport bibliographique [

| partie 2.2.2.) :

5y = Ky Qi Qi = K307
ou avec K*= K3/? (2.6)
2/3 §3/2
Q er 5] ej

Les valeurs des raideurs locales K; et K.j

coefficients matériaux de la bille et des bagues

D

Par ailleurs, exprimons les angles ae; et a;; e

contact ([

sont obtenues en faisant intervenir les

(E et v) et la topologie des pieces en

n fonction des grandeurs géométriques :

ng

COS Qej = (. —0.5)D + 0., (2.7a)
ey = 5 Sh T, (270)
COS (vjj = 7, 142037 ;)gzj_ 5 (2.7¢)
sinay = o p (2.7)

Ainsi, en utilisant EQN. (2.6) et EQN. (2.7), les équations d’équilibre de la bille j

EQN. (2.5) deviennent :

—A”ng% K00 X0y | Kol (Ay — Xuj) = 250 (A = Xo) (282)
(fe )D+5€] (fz_075)D+5z] '
Aej Mg; X1y XJ « £3/2 « <3/2 Aij My,
L K0n Xy K0 (Agyy — Xoj) + 245 (A — Xyy) F, =0 (2.8b)
. —0.5D 0. (/. —0,5)D + 0, & '
David NOEL 11/54 2009-2010



1. Mise en équation P G2

1.5 Equilibre global

En isolant la bague intérieure du roulement, le Principe Fondamental de la Dyna-

mique donne trois relations scalaires :

z Nii M, ;
Fo—=Y (Qij sin o — JD % cos aij) =0 (2.92)
=1
z Nii M,
F, — (Qij COS Qvjj + % sin Oéij) cost; =0 (2.9b)
=1
- : AijMg;
My =3 || Qsinai; — == cosayy | R+ Xig fiMy;| cosy; =0 (2.9¢)
=1

En remplagant les expressions des angles de contact EQN. (2.7), EQN. (2.9) devient :

= KG(Ayy — Xyy)od® — 28l (A, — X))

F, — Y D 2.10a

]Zl (fi —0,5)D + 6;; ( )
zK.*,AA_XA(Ss/z MAA_X.

P Z 7 (A 2)0;  + 5 (A 1) cos 1 (2.10b)

j=1 (fz -0, 5)D + 5ij
o [ (KA — X8 = 20l (g, — X)) R,

)

M, —
jz::l (fi =0,5)D + 6

+)\ijfngj COSZﬂj (210C)

Remarque : Les équations précédentes correspondent a un probleme plan. Il est
possible d’extrapoler pour aboutir a un modele général a 5ddls avec un systeme de 5
équations d’équilibre global (F,, F,, F,, M, et M,) : | .
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2. Résolution S

2 Reésolution

2.1 Logiciel et algorithme

Cette modélisation est réalisée sous le logiciel MATLAB puisque il est particulierement
efficace et simple pour des calculs numériques. Les équations énoncées précédemment
sont non-linéaires et dépendent de nombreux parametres. L’outil de résolution utilisé
doit étre approprié. MATLAB comprend des outils de résolution d’équation. Dans notre

cas, la fonction fsolve permet une résolution simultanée d’équations non-linéaires.

2.2 Reésolution itérative

Selon HARRIS | ], le calcul de la raideur des roulements nécessite une
résolution itérative. En effet, la géométrie du contact dépend des efforts et vice-versa.
La figure suivante montre le principe de cette résolution. A chaque itération, z systémes

de équations locales et 3 équations globales sont résolues.

W] Equilibre local |(X.) (X.) (0:) (9.)

> bille j

z

0y 0, O li -
Equilibre global F.E M,

du roulement |gtatfr

Fi1Gg. 2.7 — Principe de résolution selon HARRIS.

Equilibre global
Gréce aux 2.z relations géométriques (2.1), la résolution du systéme de 3 équations
(2.10) donnera simultanément les déflexions globales d,, d, et 6 a partir des actions

mécaniques (Fy, F,. et M,) et des données sur chaque bille j (Xy,Xz2, d; et Je).

Equilibres locaux
Les 4 équations formées par les systemes (2.8) et (2.2) permettent d’obtenir simul-
tanément X;,X5, 6; et d pour les déflexions globales d,, §, et # données. Une résolution

est nécessaire pour chaque bille.
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2. Résolution S

2.3 Vers une résolution globale

La difficulté de la résolution précédente est de choisir des valeurs initiales soit en
supposant les valeurs de d,, d, et 0 soit en supposant les valeurs de X{,X5, d; et de.
Pour cela, 1’état de précharge peut étre choisi. Il permet une estimation des grandeurs
puisque toutes les billes sont identiquement chargées. Seulement, l'itération décrite F1G.
2.7 ne converge pas. En effet, les résultats découlant de chaque pas de l'itération sont
éloignés du réel (voir n’ont plus de sens mécanique : ex : grandeurs imaginaires, a; < 0,
etc.).

Une résolution globale de I’ensemble du probleme a donc été choisie. Les équations
d’équilibre locales (2.2), les relations géométriques (2.z) et les équations d’équilibre glo-
bal (au nombre de 3) sont résolues simultanément. Par exemple, pour le roulement
VEXT70, le systeme résolu est constitué de 103 équations. Contre toute attente, la réso-

lution est rapide, preuve de l'efficacité de I'outil fsolve.

2.4 Pourquoi normer les équations ?

La résolution décrite précédemment se compose d’équations en effort et d’autres en
déplacement. Les inconnues en effort sont de I'ordre d’une centaine de Newton alors
que les inconnues géométriques sont de 'ordre de quelques microns. Les résidus de ces
équations ne sont pas donc pas du méme ordre de grandeur ce qui pose probleme pour
choisir le critere d’arrét de la résolution. Il est donc nécessaire de normer ces équations.

Par exemple, ’équation 2.10a devient :

1 & K (Ayy — X008 — M9 Ay; — X))

ij

a j=1

—0 (2.11)

Cette manipulation permet par ailleurs d’augmenter la vitesse de calcul. En effet, la
tolérance sur le résidu de ces équations peut étre choisie supérieure (ex : 1072) puisque
tous les résidus sont du méme ordre de grandeur. Méme sans changer la tolérance sur
le résidu, la convergence semble plus rapide.

Il faut tout de méme effectuer cette normalisation avec prudence. En effet, la norme
utilisée ne doit pas dépendre des variables de la résolution numérique. Dans le cas

contraire, cette normalisation serait préjudiciable a la résolution empéchant parfois la
Fa

zsin a

convergence de celle-ci. Ainsi, EQN. (2.8a) a été normée par Q,; = au lieu de @),

ou (); qui sont des variables de la résolution.
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2.5 Calcul des raideurs

La raideur est une caractéristique importante du roulement. Pour ’application aux
broches UGV, la raideur constitue le cceur de la problématique.

Il est commun de parler de raideur aziale et de raideur radiale. Il convient cependant
d’éclaircir la signification de ces dénominations. La raideur K d’un systeme a n ddls

s’exprime par une matrice n X n telle que :

Ku=f (2.12)

Dans le cas présent du roulement a 3 degrés de liberté, la matrice de raideur, le

vecteur déplacement et la vecteur force s’expriment de la fagon suivante :

[ 0F, OF, OF, T

a5, 95, 00
OF. OF. OF ¢ Fa

K= % W 5 u= |6, f=1| F (2.13)
9 M,

oM, OM, OM,
06, 09, 00

On appelle communément raideur aziale le terme Ky et raideur radiale le terme

Kys. Toutefois, la matrice K n’est pas diagonale. Par exemple, K33 # 0. En effet,
les simulations numériques permettent d’observer qu’en bloquant le déversement 6, le
moment M, varie lorsque I'on change la valeur de la déflexion radiale d,.

Chaque terme de la matrice de raideur K est calculée numériquement. Par exemple :

OF,  F,(0,+ A8,) — Fu(8,)
95, AS,

Cependant, la résolution est une résolution en déplacement, c’est a dire (4, d,.,0)

(2.14)

obtenus pour (F,, F,., M,) donnés. La matrice de souplesse K~! sera donc calculée dans
un premier temps, puis inversée pour obtenir la matrice de raideur. Par exemple :
do(Fu + AF,) — 84 (Fy)

K| = Ny (2.15)

Remarque : Quel que soit le chargement, le calcul des raideurs nécessite 4 résolu-
tions du modele a 3ddls du roulement : celle pour le chargement en question et 3 autres

en faisant varier F,, F,. et M,. La résolution est donc relativement longue.

Notation : Dans la suite de 1’étude, nous noterons K,, la raideur aziale et K,, la

raideur radiale.
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3 Résultats et validation des simulations

Le roulement choisi pour la validation est le roulement VEX70/XNCE3 de marque
SNFA (caractéristiques en Annexe 2.1). Les éléments comparatifs sont 'ouvrage de
HARRIS et les résultats obtenus avec le logiciel SECBA. Le logiciel SECBA a été développé
initialement par la société SNFA aujourd’hui propriété de SKF. Il permet le calcul des
roulements seuls et des montages de roulement. La version disponible dans 1'équipe
est la version client, version limitée qui entre autre ne prend pas en compte les effets

dynamiques.

3.1 Modéle a un degré de liberté

Ce modele permet d’étudier I’évolution de grandeurs dans le roulement pour une
charge axiale uniquement. Cette charge axiale F, correspond a la précharge P, et éven-
tuellement a l'effort axial appliqué en bout d’outil. A ce stade, les conclusions seront
identiques que 'on parle de la précharge P, ou de I'effort axial F, puisqu’ils représentent
la méme grandeur pour le roulement. La résolution est plus simple puisque toutes les
billes sont chargées identiquement. Uniquement 5 équations sont nécessaires (4 pour
I’équilibre local des billes et 1 pour 1’équilibre global axial du roulement).

L’angle de contact initial du roulement étudié est o = 25°.

Influence de la vitesse de rotation sur les angles de contact

35

30

20

15

——400

——800
1200

——1600

2000
0 I S S S S . N (“103‘ tr/min)

0 6 12 18 ‘ 24 30
Fic. 2.8 — Variations de «o; et a, en fonction de N pour différentes charges axiales Fy, .

10+

5

Sous effet centrifuge, les angles de contact varient. L’angle «; (en haut) augmente
et 'angle a, diminue. On remarquera que les variations en valeurs absolues de ces angles
ne sont pas identiques (i.e. : a. + a; # ag). L’allure de cette courbe est en accord avec

I'exemple donné dans 'ouvrage de HARRIS | ]

David NOEL 16/54 2009-2010



3. Résultats et validation des simulations v

Influence de la précharge sur les angles de contact
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Fi1c. 2.9 — Variations de «a; et a. en fonction de F, pour différentes valeurs de V.

5

Comme évoqué dans la littérature (| ]), la variation des angles de contact
est d’autant plus faible que la précharge est importante. Par ailleurs, sans vitesse de
rotation, les angles de contact (alors identiques) augmentent avec la précharge. Sous des
précharges faibles et des vitesses de rotation importantes, o, tend vers 0 et o; tend vers
une valeur fixe. Dans ce cas, l'effort local de la bille sur la BI est nul (@Q; = 0) et l'effort

local de la bille sur la BE correspond a 'effort centripete sur la bille.

Evolution de la déflexion axiale ¢,
La déflexion axiale de référence o, correspond a l’état de repos du roulement. La
figure suivante expose l'effet de la vitesse de rotation sur la déflexion axiale pour plusieurs

valeurs de charge axiale F :

20—

10.

-10

-20

-30

-40

-50

-60

N (.10° tr/min)

| I I I I |
12 18 24 30

6
F1c. 2.10 — Evolution de la déflexion axiale §, en fonction de la vitesse de rotation N.

gl
0

Plus la précharge P, est élevée moins la déflexion axiale d, est importante. Sans
vitesse de rotation, la déflexion est positive (enfoncement de la BI vers la BE). Une
fois le roulement en rotation, la déflexion 0, devient négative (résultats similaires a
[ ]). Ce phénomene est dit au déplacement des billes faisant alors reculer la

bague intérieure.
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Concernant I'emploi des roulements a billes dans les broches de machines UGV,
cette déflexion due a la vitesse de rotation est problématique. La jauge d’outil effectué
a N = 0 n’est donc pas suffisante pour assurer une qualité de fabrication optimale des

pieces.

3.2 Modeéle a deux degrés de liberté

Ce modele de roulement est associé a I'hypothese de rigidité de l'arbre. De cette
maniere le déversement 6 est imposé nul et uniquement les déflexions axiales 9, et
radiales ¢, sont considérées.

Le changement dans les équations décrites précédemment consiste a remplacer 'in-
connue ¢ par l'inconnue M,. 6 est fixé nul (dans l'expression de A;; EQN. (2.1)) et
le moment M, correspond au moment de réaction de la bague intérieure sur l'arbre

nécessaire pour obtenir § = 0 pour le chargement donné.

Charges locales sur la bague

Une simulation numérique a été réalisée avec F, = 1220 N, correspondant a la
précharge forte recommandée par SNFA (cf. Annexe 2), et la charge radiale F,, = 900 N,
charge choisie forte afin de pouvoir observer la répartition des charges sur le pourtour
roulement. Une simulation numérique a été réalisée sans les effets dynamiques (N = 0)
afin de pouvoir comparer avec le logiciel SECBA. Le moment de réaction trouvé est
M, = 19,58 Nm. La F1G. 2.11 permet de comparer les pressions maximales de contact

Pmaz Obtenues par le logiciel SECBA et le programme créé.

18—+
[

17

16

157

14

13

12 I

11 i
. L

0.9

ol

5 10 15 20 25
Fi1a. 2.11 — Comparaison simulation/SECBA pour les pressions maximales de contact.

Comme leffort radial F, est positif, les pressions maximales p,,q. les plus grandes
se situent pres de la bille n°1. De plus, les déflexions et déversement sont tres proches.

Cette comparaison permet une premiere validation du programme pour la statique.
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Angles de contact

La charge n’étant plus uniquement axiale, chaque bille est chargée différemment.
L’équilibre local des billes induit donc aussi des angles de contact différents. Le graphique
suivant a été réalisé sous les mémes charges qu’au paragraphe précédent mais avec
N =24000tr/min.

25

201

—— Q.
“~-<x.‘_x ! X
“x, e ¢ { X
15¢ X € x°
. X
x, V.
X x
10r X, X
... X7
Koy Pl
5 i i i i i i
0 50 100 150 200 250 300 350

F1G. 2.12 — Variation des angles de contact FI1G. 2.13 — Répartition des charges Q; et Q..
pour un roulement chargé radialement.

Une comparaison entre les F1G. 2.12 et F1G. 2.13 permet d’affirmer que les billes les
plus chargées sont celles dont les angles de contact ont les moins variés. Cette remarque
est cohérente avec les résultats obtenus sur la F1a. 2.9 de la partie 3.1. Par ailleurs, la
F1G. 2.13 montre que la bague extérieure est plus chargée que la bague intérieure, la

différence étant les forces centrifuges F..
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3.3 Modeéle a trois degrés de liberté

Principe
Le modele prend maintenant en compte le déversement 6. Les données utile a cette

simulation numériques sont les efforts F,, F,., et M,.

Répartition des charges

Les charges choisies arbitrairement

— Secha
imulation

pour cette répartition sont F, = 1220 N,
F. =900 N et M, = 5Nm. La simulation

s’effectue en statique. La répartition de la

pression de contact ., a été tracée sur

la Fic. 2.14. Cette répartition peut pa-

raitre curieuse a premiere vue. Les pres-
sions importantes présentes dans la direc-
tion opposée au chargement radial F). sont

dues au moment M, qui a tendance a rap-

procher les bagues dans cette zone. Les ré-
sultats de la simulation sont compatibles 270
avec ceux obtenus par le logiciel SECBA en o 9 14 Répartition de pymaz.; pour la réso-
statique. lution a 3ddls.

A propos du glissement

Comme décrit dans la paragraphe 1.4, une hypothese de glissement de la bille sur
la BI est adoptée. Cette hypothese est-elle bien nécessaire 7 Pourquoi ne pas avoir opté
pour un modele de roulement sans glissement 7

Une étude en dynamique avec le logiciel SECBA sera considérée comme référence.
Cette étude a été gracieusement réalisée par des ingénieurs du roulementier SNFA. Le
modele a 3 degrés de liberté en dynamique (N = 24000 tr/min) avec un chargement
combiné est utilisé. Deux simulations ont été réalisées sous MATLAB avec et sans le
glissement au niveau de la BI. La Fia. 2.15 permet la comparaison a partir de la

déformation locale sur la bague extérieure 9.
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Un écart important subsiste entre les 6e (Hm) o
s =+ Avec glissement

Sans glissement

modeles avec et sans glissement. La défor-

mation d. est plus grande sans glissement
(environ 21% de plus qu’avec le glissement).
Dans ce cas, les vitesses orbitales et de ro- 1
tations propres des billes sont plus grandes.
Les efforts centrifuges et gyroscopiques sont
alors plus considérables. Ceci explique que

les déformations locales sur la BE 4. soient

R o
‘

de prendre en compte le glissement de la °1 5 5 13 17 21 25

plus importantes. Il est donc bien nécessaire et

J

35

bille sur la BI. Cette hypothese est validée Fic. 2.15 — Comparaison des moddles avec
et sera utilisée dans toute la suite de I’étude. et sans glissement.

Un léger écart subsiste entre les résultats du modele avec glissement et les résultats
de SECBA. 1l est difficile d’expliquer cette 1égere différence car le programmation de
SECBA n’est pas connue. Cependant, cette différence peut s’expliquer par des coefficients

matériaux différents (en particulier : py, vy, Ep, Uy, E,).

Pour aller plus loin

Pour obtenir des valeurs significatives d’efforts, il est nécessaire de considérer la
broche avec un cas de chargement en bout d’outil. Seulement, les efforts F,. et M, ne
peuvent pas étre obtenues par une simple application du principe fondamental de la
statique. Le comportement de I'arbre doit étre pris en compte. L’arbre rigidifie les rou-
lements et vice-versa. Une résolution itérative couplant le comportement des roulements

et un modele poutre EF serait nécessaire pour déterminer le moment M,..

3.4 Conclusion

Les simulations numériques présentées ci-dessus permettent de valider le programme.
Les résultats sont semblables a ceux de SECBA en statique et ils sont en concordance avec
ceux de HARRIS. Des résultats de SECBA en dynamiques coincident aussi. Le modele a
3ddl est validé en dynamique.

Grace au programme élaboré, il est possible d’obtenir toutes les grandeurs locales
et globales pour un cas de chargement donné (efforts + vitesse). La raideur est une
caractéristique importante pour ’application broche. Le chapitre suivant permettra de
comprendre quels sont les parametres et grandeurs influant sur les valeurs des raideurs

axiale et radiale du roulement.

David NOEL 21/54 2009-2010



Analyse de Sensibilités

Le but de ce chapitre est de déterminer les parametres (géométriques ou non) qui
influent significativement sur le comportement des roulements. Il permettra aussi de
valider ou d’invalider les hypotheses jusqu’alors choisies. L’analyse de sensibilité est
réalisée avec un facteur a la fois pour une analyse de résultats aisée.

Les criteres de comparaison seront les raideurs radiales K, et axiales K,,. A remar-
quer que le cas de chargement axial sera pris comme référence dans la plupart des cas.
Seulement, la résolution est bien la résolution a 3ddls décrite plus haut puisque elle est
impérative pour calculer les raideurs.

Le calcul des variations s’effectue de la maniere suivante :

K — K,

AK
Kref

(3.1)

Avec K,.; étant la valeur de référence. La référence sera la raideur en statique pour
I’étude des températures T; et T, des effets dynamiques et du serrage s. Pour des raisons
de visualisation de résultats, 1’état de référence pour I’étude de ’angle de contact initial o
et du diametre orbital d,, correspondra aux valeurs nominales et a la vitesse de rotation

N en question.

1 Effet de la vitesse de rotation

Notons que seul le comportement des roulements est considéré. Les effets dynamiques
dus au rotor n’interviennent pas dans cette étude. Le chargement axial correspond a une
précharge Pr = 1220 N (cf. Annexe 2).

Les variations des raideurs axiales K,, et radiales K,, de ce roulement sont tracées

sur la figure suivante. Pour information, sous ces conditions, K,q n—o = 150,7 N/um et
Ky n—o = 321,0 N/pum.
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1. Effet de la vitesse de rotation Vol &Y
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Fia. 3.1 — Influence des effets dynamiques sur les raideurs du roulement.

Tous les coefficients de raideur diminuent avec la vitesse de rotation. Sous influence
uniquement de l'effet centrifuge, les raideurs axiale et radiale tombent respectivement a
—73,0% et —76,5% des valeurs obtenues en statiques (valeurs pour N = 24 000 tr/min).
En ajoutant leffet gyroscopique, les raideurs chutent respectivement & —79, 1% et —83, 3%.
L’effet gyroscopique a le méme effet sur les raideurs que 'effet centrifuge et ajoute une
perte d’environ 5% sur les raideurs a N = 24 000 tr/min. L’effet gyroscopique est donc
bien a prendre compte dans le modele.

Remarque :

o La perte de raideur étant tres importante, on peut supposer que les précharges
choisies par le fabricant de broche sont plus importantes. Néanmoins dans le pré-
sent rapport, les valeurs choisies en Annexe 2 sont maintenues.

o L’effet gyroscopique ralenti la résolution puisque le calcul des du couple gyrosco-
pique est calculé pour chaque bille a 'intérieure méme de la résolution numérique.
Pour cette raison, l’effet gyroscopique ne sera pas pris en compte dans la suite de
lanalyse de sensibilité. Quoi qu’il en soit, l'effet des autres facteurs pourra étre

analysé indépendamment de celui-ci.

Et dans la litérature ?

L’évolution de la raideur des broches n’est souvent pas 1’objet principal des publica-
tions. L’évolution des fréquences propres est la plus souvent recherchée. Il est par ailleurs
nécessaire d’éviter les comparaisons avec les résultats publiés concernant les broches a
précharges rigides pour lesquelles la précharge augmente avec la vitesse de rotation,
compensant ainsi la diminution des raideurs.

Des résultats exposés par ABELE et FIEDLER | ] concernent la
raideur radiale. Dans ce qui suit, une comparaison est faite mais il est important de ne
pas perdre de vue que la broche utilisée est différente. La courbe exposée dans cette
publication a une allure similaire aux résultats présentés ci-dessus, la raideur radiale

K, diminue fortement avec la vitesse de rotation N. Par contre, la perte de raideur est
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moins importante (jusqu’a 30% de la valeur initiale). Les auteurs soulignent I'importance
de la prise en compte de la température dans la modélisation. Celle-ci permettrait de
diminuer cette perte de raideur. La modélisation jusqu’alors effectuée dans ce rapport
correspond a ’état de broche froide. Ce facteur fait 'objet d’une étude en partie 7) et

la modélisation sera enrichie.

2 Précharge

La précharge d'un palier est une donnée délicate a choisir. Elle résulte d’un compro-
mis entre comportement du roulement et durée de vie. Ce choix est propre a 'application
et découle d’un savoir faire capitalisé par le fabricant du systeme en question. Le gra-
phique suivant montre l'influence de la précharge sur les raideurs. Les raideurs servant

de références sont obtenues a N = 0 et pour une précharge de 1220 N.

20F 20
N (.10° tr/min)
o * ofF
—_—— 0
I 6
20t 20
12 20
e 18
40} 24| -40f
% 3()
-60 1 -60
80} + % 'J&_g»_&.—’@f"#. | 8ol
T""‘&‘.&. F
ﬁl—_’?,.gmﬂ‘a a (N)
-100 i i : : -100 : i ‘ ‘
0 500 1000 1500 2000 0 500 1000 1500 2000
FiGc. 3.2 — Influence de la précharge P, sur les raideurs.
Comme évoqué dans la littérature | |, plus la précharge est élevée

plus la raideur est importante. En statique, un passage a une précharge de 2000 N
permettrait une augmentation de 20,2% et 16, 1% respectivement pour K, et K,,.. A
une vitesse de 24 000 tr /min, K,, passerait de —73,5% a —42,9% et K, de —76,5% a

—48, 7% pour la méme augmentation de précharge.

3 Rayons de courbure des pistes

3.1 Problématique

A partir des premieres expérimentations effectuées, il semblerait que les rayons de
courbure r; et r. aient une grande influence sur le comportement des roulements.
Une étude de sensibilité a été menée afin d’observer I'influence des rayons de courbure

sur la raideur du roulement. Les graphiques suivants montrent la raideur radiale K., en
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fonction de f; et f. (Rappel : f; =r;/D et f.=r./D).
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(a) Raideur radiale & N = 0. (b) Raideur radiale & N = 24000 tr.min~!.

Fi1Gg. 3.3 — Raideur radiale K. en fonction des rayons de courbures.

Des résultats comparables sont obtenus pour la raideur axiale K,,. La raideur aug-
mente lorsque f. tend vers 0,5 c’est a dire lorsque le rayon de courbure de la bague
intérieure r, se rapproche du rayon de la bille D/2. Ce résultat est logique puisque dans
ce cas la surface de contact est plus importante et donc la déformation locale est plus
faible pour le méme effort.

En dynamique, la sensibilité de la raideur vis-a-vis des rayons de courbures est
grande. En statique, les deux rayons de courbure ont des effets identiques. En dyna-

mique, seul le rayon de courbure r, est influant.

3.2 Vers des valeurs représentatives

Dans un premier temps, les rayons de courbures avaient été choisis arbitrairement a
30% de plus que le rayon de courbure des billes. En comparant avec le logiciel SECBA,
une écart concernant les données est constaté (pour les valeurs de ppqz, @, etc.). Pour
une meilleure modélisation du comportement du roulement, il a été décidé de mesurer

directement ces rayons.

Protocole expérimental

La mesure a été effectuée en collaboration avec Nicolas Houssais de I'entreprise SY-
NERVIA, dans le cadre du projet Usinae. La machine de mesure Infinite Focus de
marque ALICONA est présente a I'TUT de Nantes. Cette machine d’acquisition optique
permet de mesurer la topologie de l'objet. Un roulement VEX 70 a été démonté et les
bagues trongonnées par électro-érosion. Comme le montre la F1G. 3.4, une portion du
roulement a été placé sous 'objectif afin d’acquérir la topologie de la bande de la piste.

Le zoom utilisé est x10. La précision correspondante en vitesse rapide est de 2um.
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Portion
de BE

FiGc. 3.4 — Dispositif de mesurage des pistes.

Une fois la surface du chemin de roulement des billes sur la bague mesurée, des
outils de post-traitement permettent d’extraire les informations nécessaires. Dans un
premier temps, une interpolation par un cylindre a été effectuée sur I’ensemble des
points mesurés (Fia. 3.5). L’interpolation de la portion du tors par un cylindre est
possible car la bande mesurée est tres étroite. Dans un second temps, une interpolation
par un cercle est choisie. Les points interpolés se trouvent sur un plan perpendiculaire
a l'axe du cylindre précédent. Les résultats sont sensiblement identiques. Les écarts
avec l'interpolation confirment que la piste de roulement est bien de forme torique.
Apres post-traitement, la précision estimée de la valeur du rayon est d’environ £10 um :
r; =5,3bmm et r; = 5,23 mm soit f; = 0,562 et f. = 0, 549.

points
mesurés

cylindre

Fic. 3.5 — Inerpolation par un cylindre des points mesurés sur le chemin de roulement.

De nouveaux résultats plus précis sont obtenus une fois ces valeurs réelles de rayon
de courbure introduites dans les simulations numériques. Pour évaluer la pertinence des
résultats, une nouvelle comparaison avec le logiciel Secba a été effectuée. Les données
sont plus proches qu’avec les valeurs des rayons de courbures choisies arbitrairement.

Une légere différence subsiste cependant pour les valeurs des angles (environ 20%).
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3. Rayons de courbure des pistes V=2

Valeurs nominales
Vu I'importance de ces rayons de courbure, le roulementier a été contacté afin de
tenter d’obtenir les valeurs nominales de ces rayons de courbure. Il nous a gracieusement
fourni, les valeurs nominales des rayons de courbure du VEX70. A titre informatif, les

valeurs approximatives des rayons de courbure sont :
fi:%:(),56 et fe:%

Le rayon de courbure de la BE est inférieur a celui de la BI. Pourquoi ce choix propre

= 0,54

aux roulements hautes-vitesses ?

A hautes-vitesses, la BE est plus chargée que la BI. Pour limiter la pression maximale
sur la BE, il convient d’avoir une plus grande surface de contact. Pour cela, le rayon de
courbure de la BE est diminué pour se rapprocher du rayon de courbure de la bille. La
F1G. 3.6 expose la pression maximale sur chacune des bagues en fonction de la vitesse
pour un roulement VEX70 chargé d’un effort F, arbitraire de 1000/V.

1500 T
MPa
pmax ( ) ....... BE r>r A
e s NN BE r=r -
ie ;
0 A
— Bl r>r FoF
Y2 5
1400 — Bl r=r o
ie 7 !
/ K4
/ K4
\ V2 4
i /

1350 ™ A N—
R4 K4
R4 K
\ ‘,/ /
Ra ,

1300 ‘\\ .

""""""" -
----- P
----------------- — -~ \
Rl
e e \\

R
-
-
-

_________________ N (x1000 tr/min)

1200
0 6 12 18 24
Fi1G. 3.6 — Influence de r; et 7. sur les pressions de contact.

Deux cas sont envisagés : avec les valeurs nominales SNFA (r; > r.) et avec r; =
Te = Tinominal- C€ graphique confirme le raisonnement ci-dessus. Le graphique montre
également que pour des roulements fonctionnant a basses vitesses, des rayons de courbure
égaux ne sont pas non plus adaptés pour des usures identiques sur les deux bagues. Pour

cette raison, les rayons de ces roulements sont choisis tels que : r; > r..
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3.3 Sensibilités

Les valeurs des rayons de courbures nominales sont dorénavant connues. Selon le
roulementier, l'intervalle de tolérance est de 1,5%. Les graphiques suivants permettent
de quantifier la sensibilité des raideurs aux variations des rayons de courbure. Les valeurs

nominales des rayons de courbures sont repérées par des points rouges.

£ AK 00 NS0 ¢ AK_(%) N=24000 tr/min
e : ; : : : : :

| \\ o / |
. -10-

0546} _10/ i

//
0544 0.5441 e
—
0.542 0.542 / 0
0—®
0.54r 1 0.54f
Mo

0.538 7 0.538f

10

10

0.536 0.536

20

0.534} ) NG 1 0534f 0-_/__/ i
& i LN ; ‘ Cf ; 207 ‘ ; ‘ £
0.552 0.554 0.556 0.558 0.56 0.562 0.564 0.566 1 0.552 0.554 0.556 0.558 0.56 0.562 0.564 0.566 1

Fic. 3.7 — Influence des rayons de courbures sur la raideur radiale K.

L’influence de la variation des rayons de courbure des bagues reste inférieure a £3, 5%
sur la raideur radiale K, en statique. Par contre & N = 24000 ¢tr/min, K,, augmente
jusqu’a 21% sous 'influence uniquement d’une variation du rayon de courbure extérieur
r. alors que l'influence de f; reste négligeable. Les conclusions sont identiques pour la

raideur axiale K,,.

4 Angle de contact o

4.1 Problématique

La tolérance de fabrication de I'angle de contact d'un roulement VEX70 est 25°73.
L’appairage permet de réduire cet intervalle de tolérance pour les roulements en tan-
dem. Il convient tout de méme d’évaluer I'impact des dispersions de fabrication sur le
comportement du roulement. Cette étude permettra en outre de comprendre I'impact
et I'importance de 'angle de contact sur la raideur du roulement.

Notation : la valeur nominale de I'angle de contact est notée ag : ap = 25°. L’angle

de contact effectif avant chargement est noté a.

David NOEL 28/54 2009-2010
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4.2 Résultats

Une résolution itérative a été réalisée pour le roulement VEX70 chargé axialement

a 1220 N pour des vitesses de rotation allant de 0tr/min a 24000 tr/min.

20

AK AK N (.10° tr/min)
15} aa . 30 I 0|1
0 20+ \‘\* S I SRR I 6 )
10} N
M 12
10f N 18]

-20

. \\*

i NN
[e) i (o)
a() | a ()
.15 i i i .40 i i i i
23 24 25 26 27 28 23 24 25 26 27 28
Fic. 3.8 — Evolution des raideurs K,, et K, en fonction de I’angle de contact initial «.

_10-;“',..4

Les raideurs évoluent de maniere quasi-linéaire en fonction de I'angle de contact
a. Quelle que soit la vitesse de rotation N, la raideur radiale K,, diminue lorsque
langle de contact initial o augmente. La raideur radiale K,, a chuté de 8, 0% et 31,6%
respectivement a N = 0 et N = 24000 ¢r/min pour o = 28° et a augmente de 5,6% et
30, 9% respectivement & N = 0 et N = 24000 ¢r/min pour a = 23°.

Pour de petites vitesses de rotations (N < 15000tr/min), la raideur axiale K,
augmente lorsque 'angle de contact initial o augmente (& N=0 : +17,3% pour o = 28°
et —11,0% a a = 23°). Pour des vitesses importantes (N > 15000¢r/min), la raideur
axiale K,, diminue lorsque o augmente (& N = 24000 tr/min : —12,4% pour a = 28°
et +7,7% a o = 23° ).

Conclusion : L’angle de contact initial o est un parametre non négligeable, d’ou

l'intérét de 'identifier sur les broches.

5 Diametre orbital d,,

L’intervalle de tolérance supposé du diametre orbital d,, est +30 um. Cette variation
de diametre a potentiellement une influence sur les effets centrifuges et dynamiques. A-

t-elle une influence sur la raideur du roulement ?
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Fia. 3.9 — Variation des raideurs Kaa et K, en fonction
dm.

0 20 30
de la variation du diameétre orbital

Les effets gyroscopiques et centrifuges augmentent avec le diametre orbital d,,,. Ainsi,
la raideur diminue lorsque d,,, augmente. Ces résultats sont cohérents avec la Fia. 3.1
Cependant, la variation des raideurs est inférieure a 0,04%. Le diameétre orbital est

donc un parametre négligeable sur les valeurs des raideurs.

6 Hypotheése de bague extérieure indéformable

Problématique

Le but de cette étude est d’évaluer la déformation de la bague extérieure du rou-
lement. Cela permettra premierement de valider une hypothese dans la modélisation :
hypothese de bague rigide sauf au niveau des contacts. Deuxiemement, cela nous per-
mettra d’évaluer si le jeu de montage résidant entre la bague extérieure et 1’alésage de

la cartouche est annulé lorsque le roulement est chargé.

Mise en place du probléme

Considérons un roulement soumis a la précharge de 1220 N et aux efforts centri-
fuges des bille tournant a 24 000 tr.min~—'. L’étude est réalisée avec une modélisation
par éléments finis sous CATIA V5. Les conditions limites sont présentées sur la figure

suivante :

A
C-C HI.

Fic. 3.10 — Conditions limites pour la BE.

Par soucis de minimisation du temps de calcul, uniquement 1/25%™¢ de la bague est

David NOEL 30/54 2009-2010



6. Hypothese de bague extérieure indéformable o S

étudiée. En effet, le probleme est a répétition circulaire sur toute la périphérie de la
bague. Cette modélisation implique que les déplacements des sections tronquées de la
bague soient fixés. Cette fixation ce traduit par 'emploi de la contrainte de glissement

surfacique sous CATIA V5.

Remarque : Par soucis de simplicité, I'effort local de la bille sur la bague a été
appliqué sur un point uniquement. Cette modélisation ne reflete pas la réalité puisque
la surface de contact bille/bague est une ellipse. Il serait possible de raffiner la condition
limite en effort ([Loul et Poss, 2008]) mais ceci n’est pas nécessaire pour évaluer les

déformations a 1’échelle macroscopique de la bague.

Résultats

Les déplacements radiaux sont affichés sur la figure suivante :

18
17
16
L5
14
13
1,2
1,1

F1G. 3.11 — Déplacement radial de la BE sous charge (um)

Deux lignes de la peau ont été discrétisées (F1a. 3.13). Les déplacements des noeuds

proches de ces lignes sont tracés F1G. 3.12 :

22

)

3 o 00
2 .“"" LoesasiesesesesessitstsIrme

00 _o00°°
- -..::..1 o®
. 0 e®
020"
1.6 o
. "
of
..
1.4 . - -
: ... e ligne médiane
.o’ ® ligne frontiere
12 o
()
()

s NPT .
. x(mm|  Fic. 3.13 — Discrétisation de lignes
0 2 4 6 3 10 12 14 16 18 20

: 9
Fig. 3.12 — Déplacement radial des lignes discrétisées. suivant 'axe du roulement.

Conclusion :

Les déformations de la peau de la bague extérieure du roulement sont de 'ordre
du micron. La valeur de déformation reste inférieure au jeu radial entre la BE et la
cartouche (jay =~ 5pum cf. Annexe 2). L’hypothese de l'extérieur de la BE libre est
maintenue. La déformation macroscopique de la bague sera donc négligée pour 'étude

du comportement du roulement.
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7. Serrage et dilatations thermiques V=2

7 Serrage et dilatations thermiques

Hormis au niveau de la zone de contact, la bague intérieure est susceptible de se
déformer pour deux raisons :

o le serrage de la bague intérieure sur 'arbre;

o la température de fonctionnement du rotor considérée pour cette analyse de sen-

sibilité comme suit : 20° < T; < 80°;

7.1 Serrage

Mise en place du calcul
Une valeur du serrage a été choisie pour ce calcul : sqy = 20 um (cf. Annexe 2).
Cette valeur est prise en compte pour évaluer la déformation de la bague. Les intervalles

de tolérances de I’arbre et des roulements ne sont pas pris en compte.

Simulation numérique
Une simulation numérique sous CATIA V5 a été effectuée. Un secteur de la bague
intérieure est modélisé et I'arbre est supposé infiniment rigide par rapport a la bague

(épaisseur d’environ 4 fois supérieure).

20
I 199
19,7
196

195
19,3

Déformation de la BI due au ser-
3.14) rage (um).
Le déplacement des noeuds est d’autant plus faible que les nceuds sont éloignés du

Grace a une piece virtuelle de contact,
un déplacement est imposé sur tout 1’alé-

sage de la bague intérieure. Un post-

traitement permet d’afficher uniquement

le déplacement radial du maillage (F1G. Fic. 3.14 —

lieu du contact arbre/Bl. La valeur du déplacement est cependant proche de celle du

serrage soit environ 19,0 um sur le chemin de roulement.

7.2 Température

Motivation

La température a une influence non négligeable sur le comportement de la broche.
La dilatation thermique de l'arbre est indéniable. Mais ces dilatations ont-elles une
influence sur le comportement des roulements ? Les dilatations axiales sont compensées
par des paliers a butées élastiques (cf. Chapitre 3 de [Nocl, 2010]). Dans cette partie,
uniquement les dilatations radiales sont abordées afin de déterminer la déformation

de la bague intérieure due a la température.
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Modélisation

L’acier a un coefficient de dilatation thermique Ao = 11.7 pm/deg/m. Par défi-
nition les dimensions et tolérances sont définies pour une température de référence de
20°C' (norme ISO 1).

La Fiac. 3.15 illustre la déformation radiale de la BI soumise uniquement & une

température de 80°C.

Ainsi, le déplacement radial w, d’un
point M de la bague soumise uniquement

a un champ de température uniforme T'

296
251
286
28.1
276
27.1
6.6
2.1
256

par rapport a position radiale de référence

Ty est o

25.1
246

U = Nacier(T — 20) 70 (3.2)

FiG. 3.15 — Déformation radiale de la BI due
a la température (um).

Ainsi, le déplacement radiale d’un
point du chemin de roulement est d’envi-
ron 28,6 um a 80°.

7.3 Syntheése

En supposant que les coefficients de di-

latation de l'arbre et de la bague soient

84

I 43
476

47,2
468
464

I %
45,7

Fic. 3.16 — Déformation radiale due au serrage
et a la température (um).

identiques (car de matériau tres proches),
la valeur du serrage est indépendante de la

température. Les déplacements des points

de la bague sont une somme résultant
des deux cas de chargement pris indépen-
damment comme le confirme la F1G. 3.16

soient 47,6 um

Sur la bague extérieure, seule la dilatation thermique est prise en compte, la bague
étant montée avec du jeu dans la cartouche. Les dilatations thermiques sur la BE sont
plus faibles puisque la température du corps de broche est plus faible du fait de la pré-
sence du circuit de refroidissement de la broche. Les déplacements radiaux des chemins
de roulement des bagues u;,. et u., doivent étre exprimés en fonction des températures T;

et T, respectivement températures de la Bl et de la BE a partir des résultats précédents.

Bague intérieure

)\acier
Uir = = (T; — 20)(dymo — D cos o) + 0,93s (3.3)
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7. Serrage et dilatations thermiques V=2

Bague extérieure

)\acier
Uer = =5 (Te — 20)(dimo + D cos a) (3.4)

Remarques :

o Les bagues étant déformées, la topologie du contact est différente. Dans un souci de
simplicité, les déformations des bandes de roulements des bagues sont considérées
négligeables. Les déformations de la bagues sont modélisées comme une translation
de la section des valeurs respectives u;, et u,,.

o La dilatation axiale de la bague n’a pas été prise en compte puisqu’elle est négli-
geable face a la dilatation radiale.

o La valeur du rayon prise en compte pour calculer I’expansion thermique radiale
correspond au lieu du contact pour le roulement non chargé.

o La prise en compte du serrage est s’effectue au travers du terme 0,93s qui a été
déterminée en analysant les résultats de la Fia. 3.14.

o Cette approximation des déplacements peut paraitre grossiere mais une expression
plus fine des déplacements n’a pas d’intérét compte tenu de la plage d’incertitude

des températures (principalement celle du rotor 7;).

7.4 Intégration dans les simulations

Modélisation
L’angle « et le diametre orbitale de la bille d,,, sont les deux parametres permettant de
prendre en compte cette déformation en compte. Le calcul géométrique suivant permet

d’exprimer ces parametres en fonction de u;,. et u,,.

Fia. 3.17 — Prise en compte des déformations des bague : calcul de « et d,,

0.0, = 0,044 + 090y + OO, (3.5)
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D’ou en projetant radialement :
BD cosa = —ue + BD cos ag + (3.6)
Finalement,
1
o = arccos |cos o + ﬁ(uw — Ugy) (3.7)
La moitié de la variation de d,, est la moyenne entre wu;,. et u,, :
dyy, — dp, 1
42 0 = 5(“17’ + uer) (38)
dm = dmO + Uip + Uer (39)

Evolution de a

Les plages d’évolution des températures de 'arbre et du cartouche de la broche

ont été estimées pour quantifier les variations de d,, et «. les plages retenues sont :

20°C < T; < 80°C et 20°C < T, < 40°C.

Les Fia. 3.18 et Fi1G. 3.19 montrent I’évolution de l'angle de contact initial en

fonction des températures T; et T, sans serrage et avec serrage (say = 20 um).

40—
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F1Gg. 3.18 — a = f(T;,T.) sans prise en compte du serrage de la BI.

80

%

20 [ R S

I I 1 I I f 1
50 60 70

‘ ‘ ‘ ‘ 30 40
Fi1c. 3.19 — a = f(T;,T¢) avec prise en compte du serrage de la BI.

L’angle o augmente quand 7. augmente et diminue quand 7; augmente. Comme

dans la pratique, T; > T., o tend a diminuer. Le serrage et la température ont tous
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7. Serrage et dilatations thermiques V=2

deux un effet d’expansion radiale de la BI; a est donc effectivement plus petit avec un
serrage de la BI. Pour un nominal de 25°; o chute a 22,3° a 20°C' a cause du serrage et
diminue a 19, 8°C' sur broche chaude. La température et le serrage ne sont donc pas des

facteurs négligeables.

Evolution de dm,

40

®
<Q
©
Q
N 1
. /

30

[

) |
0, T.
N Sy s N

50

40 60
FIG. 3.20 — d,, = (T}, To).

Le diametre orbital d,,, augmente avec la température. C’est une somme des fonctions
affines des déplacements radiaux et par conséquent des températures. Dans la plage
de température choisie, d,, augmente de 59 um ce qui représente une augmentation

maximale de 0,065% de la valeur de d,,.

Conclusion

La variation de a due a la température est importante vis-a-vis du comportement
du roulement (cf. partie 4). La variation de d,, reste négligeable (cf. partie 5).

L’influence du serrage de la BI s sur d,, et « est similaire a une augmentation
de la température de la BI du roulement T; (voir équations précédentes). Les ordres
de grandeurs sont identiques. Le paragraphe suivant mettra en valeur la variation des

raideurs en fonction des températures et du serrage.

7.5 Evolution des raideurs

Influence de la température
Les figures ci-dessous sont des tracés de I'évolution des raideurs K,, et K,, en fonc-
tion de la température du rotor T; et de la température de la cartouche T,. Les états de

références de K,, et K,, correspondent a la broche froide arrétée.
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Fic. 3.21 — Evolution de K., et K,, en fonction de T; et T,.

Ces résultats sont cohérents avec les tracés précédents (Fia. 3.8 et Fia. 3.19). La
raideur axiale K,, augmente avec la température pour des vitesses importantes (N >
15000 tr/min). Pour une température du cartouche T, = 40°, K,, chute de +1,6%
a —13,9% entre T; = 40° et T; = 80° pour N = 0. La raideur K,, diminue avec la
température pour des vitesses petites (N < 15000tr/min) : a N = 24000 tr/min, K,
augmente de —70,0% a —73,3% entre les mémes valeurs de températures T; et T,.

Quelle que soit la vitesse de rotation N, la raideur radiale K. augmente avec la
température. Pour une température 7, = 40°, K,, augmente de —0,9% a +7,2% entre
T; = 40° et T; = 80° pour N = 0. A N = 24000¢r/min, K,, augmente de —77,4% a
—67,1% entre les mémes valeurs de températures T; et T,.

La température est donc un parametre fondamental a prendre en compte pour les si-
mulations numériques. Ce résultat confirme l'intérét de respecter les chauffes préconisées

par les fabricants de broches avant d’usiner.

Influence du serrage

Les figures ci-dessous sont des tracés de I’évolution des raideurs K,, et K,, en fonc-
tion du serrage de la bague intérieure sur I'arbre s. Les états de références de K,, et
K, correspondent & un serrage nul et N = 0tr/min. La plage de valeurs du serrage a
été choisie volontairement grande. Cela permettra de comprendre I'influence du serrage
sur les raideurs dans une problématique de choix des ajustements. La valeur préconisée
par SNFA est 20 um
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Fic. 3.22 — Evolution de K, et K,, en fonction du serrage de la bague intérieure.

Le serrage diminue la raideur axiale K, pour les petites vitesses de rotation (—15,2%
pour s =20 um a N = 0). K,, augmente pour les vitesses de rotation élevées (de —73,0%
a —69, 7% pour s = 20 um a N = 24000 tr/min).

Le serrage de la bague intérieure permet d’augmenter la raideur radiale K. Cette
augmentation de raideur est importante. Pour s = 20um, elle représente une augmen-
tation de 7,9% a N = 0 et un passage de —76,5% a —65,9% a N = 24000 tr/min.

Ces évolutions de raideurs s’expliquent par une diminution de I'angle de contact
initial a (F1G. 3.8). Les équations (EQN. (3.7)) et (EQN. (3.3)) confirment cette affir-

mation.

Syntheése - digramme de Campbell

Afin de comprendre I’évolution des raideurs dans le cas réel, les diagrammes de
Campbell tracant les raideurs en fonctions de la vitesse de rotation N et la température
du stator T;. L’état de référence est pris tel que le serrage soit nul, la broche soit froide

et arrétée. La valeur du serrage pour cette simulation est s = 20 pum.
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8. Synthese des résultats

80

18
N (.10° tr/min) 24" 20
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F1a. 3.23 — Diagrammes de CAMPBELL : (K, Ky ) = f(N,T;).

La perte de rigidité est moins importante que prévu précédemment (cf. F1G. 3.1).
Ceci est du a I'enrichissement de la modélisation par le serrage la bague intérieures s et

les températures T; et T..

8 Syntheése des résultats

Les tableaux qui suivent récapitulent les résultats obtenus par I’analyse de sensibilité.
Comme établi en partie 6, la déformation macroscopique de la bague extérieure est
négligeable et n’influe pas sur les raideurs. Les autres parametres testés sont regroupés

en trois catégories :

o Les parametres géométriques étudiés sont 'angle de contact initial «;, le dia-
metre orbital d,, et les rayons de courbure des pistes de roulement r; et r.. Pour
chacun de ces cas, la référence est prise aux valeurs nominales et aux vitesses de

rotation considérées (0 et 24000 tr/min).

Parametres Angle de contact initial | Diametre orbital (mm)
géométriques g = 25° Ao = 90
AK(%) | N(tr/min) | a = 23° a = 28° dy, = 87,97 | d,,, = 90,03
AK 0 ~11,0 17.3 0, 000 0, 000
e 24000 7.7 —12,4 0,027 —0,027
AK 0 5,6 —8,0 0,000 0,000
" 24000 30,9 —31,6 0,034 —0,034

Seul le diametre orbital n’est pas influant sur les raideurs. Ces résultats soulignent la

dispersion possible entre deux roulements puisque les intervalles de tolérance des gran-

deurs géométriques ne sont pas négligeables vis-a-vis du comportement du roulement.
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o Les parameétres de fonctionnement sont les températures T; et T, et la vitesse
de rotation N. Ce sont des parameétres variant au cours de 'utilisation du rou-
lement. L’état de référence est fixé a la statique (IV = 0) et aux conditions de
température de référence : (T;,T¢) = (20°C, 20°C).

Parameétres Effets vitesse Température
de fonctionnement uniquement T, = 40°C
AK(%) | N(tr/min) | sans gyro | avec gyro | T; = 40° | T; = 80°

0 0 0 1,6 —13,9
AKaa 24000 —73,0 —79,1 —73,7 —170,0
0 0 0 —0,9 7,2
Ay 24000 —76,5 —83,3 —77,4 —67,1

La vitesse de rotation fait chuter de maniére tres importante les raideurs. L’effet
gyroscopique n’est pas négligeable. Néanmoins, il n’est pas considéré dans le reste de
sensibilité, de fagon a ne pas alourdir excessivement le temps de calcul. Les températures
sont des parametres d’entrée tres importants pour le modele. La connaissance précise

de leurs valeurs sera une nécessité pour assurer la validité du modele.

o Les choix de conception abordés concernent la précharge P, et la valeur s du
serrage de la bague intérieure sur l'arbre. L’état de référence correspond a la

statique avec un serrage nul.

Choix Précharge (N) Serrage BI (um)

de conception Référence P.o=1220 S5
AK(%) | N(tr/min) P. =500 | P,=2000|s=20| s=060
AK 0 0 —27,1 20,2 —15,2 | —47,7
“ 24000 —73,0 -90,0 -42.9 —69,7 | —65,0
AK 0 0 —25,3 16,1 7,9 29,5
" 24000 —76,5 —-93,4 —48,7 —65,9 | —19,6

Le serrage et la précharge sont des parameétres déterminant pour les raideurs. Des
valeurs élevées de ces parametres peuvent paraitre une bonne solution pour obtenir
une raideur radiale importante. Seulement, une augmentation de ces deux parametres
s’effectue au détriment de la durée de vie des roulements et de la raideur axiale a basses

vitesses de rotation. Un compromis est nécessaire.
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Vers une identification

expérimentale

Les mesures vibratoires font apparaitre les fréquences caractéristiques des roule-
ments. L’évolution de ces fréquences décrit des phénomenes mécaniques intervenant
dans les roulements. En particulier, ’objectif est de pouvoir identifier directement les
angles de contact «; et a, a partir de ces fréquences. Nous pourrons ainsi remonter aux
raideurs de la broche puisqu’elles sont directement liées a ces angles de contact.

Cette étude a été réalisée avec I’hypothése de roulement sans glissement des
billes sur les bagues. Cette hypotheése permet une premiere approche de cette identifica-
tion. Les formules sont relativement simples et aboutissent rapidement a une premiere

comparaison avec des résultats expérimentaux.

1 Recherche des relations des fréquences

Cette partie vise a établir les équations des fréquences caractéristiques des roulements
dans le cas de roulements a billes a contacts obliques. Les formules sont classiques dans
le cas statique en considérant un seul angle de contact . Elles restent a établir dans le

cas a; et a, # a.

Hypotheses :

e}

angles de contact différents puisque les fréquences sont étudiées a des vitesses de
rotation importantes : a. # o ;
o déformations locales négligeables devant les dimensions des solides ;
o billes roulant sans glisser sur les bagues;
o vitesses de rotation orbitales wp; de chaque bille j identiques entre elles et égales a
la vitesse de rotation de la cage w.., puisque I'identification s’effectue en chargement
a vide.
Les fréquences caractéristiques varient de maniere linéaire avec la fréquence de ro-
tation. Par abus de langage, les fréquences caractéristiques sont souvent données sans
unités. Dans ce cas, il s’agit du ratio avec w/2m. Pour la compréhension de cette partie,

il est nécessaire de préter attention a la présence ou non du sigle Hz.
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1.1 Les relations de vitesses

Considérant qu’il y a roulement sans glissement entre les billes et les bagues du
roulement, un modele de train épicycloidal de type I est utilisé (F1a. 4.1).

o La Bague Intérieure (BI) est le planétaire.

o La Bague Extérieure (BE) est le bati.

o La bille est le satellite.

o La cage est le porte satellite.

zzzfzzz‘
I
5
]__

BE

LA

| RN | CaI S |
R \cage

dm/2
|

Fi1a. 4.1 — Modeéle de train épicycloidal utilisé.

Relation de WILLIS :
WBE—OJCZ_RBJ (4.1)
WRBr — We Rpg .

2Rpr = d,,, — D cos
Avec les positions radiales des chemins de roulement des billes :

2Rpg = d,, + D cos a,
Or wgg =0 et wpr = w

(11) =  w=uw, (Z]: + 1) (4.2)

d,, — D cos q; (4.3)
— We =W )
2d,, + D(cos ae — cos «v;)

1.2 FTF, Fréquence de rotation de la cage

La fréquence de rotation de la cage FTF (Fundamental Train Frequency)est directe-
ment donnée par le ratio des vitesses de rotation 2w, /w : FTF = g

D’ou :

d,, — D cos q;
2d,, + D(cos ae — cos ;)

43) = |FTF= (4.4)
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Pour des vitesses de rotations faibles, a; ~ «a. & «g on retrouve bien la formule

classique :

1 D
FTF, = 3 (1 — 708 a0> (4.5)

1.3 BPFO, Fréquence de passage des billes sur la BE

Pour un tour de la cage, n’importe quel point du chemin de roulement de la BE a
subi le passage des z billes du roulement. Ainsi la BPFO (Ball Pass Frequency Outer
race) est : BPFO =z FTF

d,, — D cos q;
4.3 - BPFO = s - 4.6
(4.3) ® 2d,, + D(cos ae — cos ;) (4.6)
Si les angles de contact varient peu, on retrouve également :
1 D
BPFOq = 5 (1 — T cos ao) (4.7)

1.4 BPFI, Fréquence de passage des billes sur la Bl

La BPFI (Ball Pass Frequency Inner race) est directement liée a la vitesse de rotation

relative de la BI par rapport la cage :

2(J:TBPFI =z (w—we) (4.8)
—  BPFI=: (1 o fg(_coljofs_aéos m.)) (4.9)
—  |BPFI=: f’g <+C Ols) zs_o‘zos - (4.10)
Si les angles de contact varient peu, EQN. (4.10) peut étre approximée par :
BPFI, = % (1 + CZ cos a0> (4.11)

1.5 BSF, Fréquence de rotation de la bille sur son

axe propre

En supposant le roulement sans glissement au contact de la bille sur la bague exté-

rieure, il vient :
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WCRBE = Wp— (412)

D
_ w (dn + Dcosae)(dn — D cos ;)
- D 2d, + D(cosa, — cos ;)

— W (dm + D cos a)

(4.13)

D’ou la formule de BSF (Ball Spin Frequency) :

1 (dy, + D cos a)(d,,, — D cos ;)
BSF = — 4.14
D 2d,, + D(cosa, — cos ;) ( )

Si les angles de contact varient peu, EQN. (4.14) peut étre approximée par :

1 (dy D
BSF() = 5 <D — %COS Oé()) (415)

Remarque : la fréquence de rotation de la bille est donnée par la présence de défauts
sur la bille. Comme la bille a deux points de contact, la fréquence mesurée en analyse

vibratoire est la fréquence 2. BSF.

1.6 Lien avec les angles de contact

Utilisation de BPFO et BPFI
Ces deux fréquences caractéristiques sont facilement identifiables car leurs pics sur

la FFT sont francs. Cherchons a inverser le systeme suivant :

dy + D cos a,

BPFI =
‘ 2d,, + D(cos ae — cos ;)

(4.16)
d,, — D cos o

BPFO =
: 2d,, + D(cos a,e — cos «;)

En observant plus en détails ces relations, le lecteur remarque qu’elles sont liées. Ce
n’est pas un systeme de deux équations indépendantes et deux inconnues.

Remarque : il convient de noter que quelque soit la valeur des angles «a; et a,

|BPFO + BPFI =z (4.17)

Cette relation est importante puisque elle implique une symétrie des pics de BPFI
et BPFO sur le tracé de la FFT. Cela pourra aussi permettre de réduire l'incertitude de

mesure de ces fréquences. Seulement, cela rend impossible I'identification de «; et a, a
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partir des seuls BPFI et BPFO. Il faut donc une information supplémentaire.

Utilisation de BSF avec BPFI ou BPFO

La fréquence de rotation propre de la bille BSF peut, elle-aussi, étre utilisée pour
identifier les angles de contact. Le pic caractéristique sur le tracé de le FFT est cependant
moins franc ce qui complique son utilisation. Sur la FFT, la fréquence 2.BSF sera
identifiée.

Cherchons a obtenir les angles de contact a partir de BPFI et BSF :

d,, + D cos a,
BPFI =
: 2d,, + D(cos ae — cos ;)
(4.18)
BSF — 1 (dm + D cos ae)(dm — D cos )
D 2d,, + D(cosa, — cos ;)
L’inversion de ce systeme donne :
d, z2.BSF
cosq; = — —
D  BPFI
(4.19)
_ 2.BSF dy,
Qe = "BPFI D

De la méme maniere, les angles de contact s’expriment a partir de BSF et BPFO :

dm z.BSF
S =5t T BPFO
(4.20)
_ z.BSF  d,
S =BPFO T D

1.7 Conclusion

Ces formules négligent les déformations des éléments (augmentation de d,, et dimi-
nution de D). Une vérification de cette hypothese pourra étre envisagée.

Cette identification n’a en théorie de sens qu’en chargement axial pur puisque pour
un cas de chargement combiné, les angles de contact sont différents pour chacune des
billes (cf. F1a. 2.12).

Ces fréquences caractéristiques sont différentes pour chaque roulement puisque chaque
roulement est chargé différemment et/ou a des dimensions nominales différentes. Cha-
cun des roulements peut ainsi étre caractérisé et suivi. En outre, les effets de la vitesse

de rotation et de la thermique peuvent étre analysés.
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2 Reésultats théoriques

Evolution des fréquences en fonction de la vitesse de rotation

Les tracés suivants montrent I’évolution des fréquences caractéristiques (valeurs adi-
mensionnelles) attendue au vu des nouvelles formulations des fréquences. Pour informa-
tion, concernant le roulement VEX70, BPF'I ~ 13,7. BPFI évolue symétriquement a
BPFO (cf. EQN. (4.17)).

11.31

4.725

BPFO BSF

11.309

11.308} 127151

Fa (N)
1 anp| — 800
—1050

11.307

11.306 1
47051
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47t —— 1600

4.695F

11.3041

11.303 1

11.302} { 4891

11.3011 14.6851

3 .
N (.10° tr/min)
11.3 - > - . 4.68 . ’ .
0 6 12 18 24 30 0 5 10 15 20 25 30

F1c. 4.2 — Evolution des fréquences caractéristiques des roulements en fonction de N.

BPFO diminue avec la vitesse de rotation. L’évolution correspondante de la fré-
quence BPFO entre 0 et 24000tr/min est d’environ —2H z, indépendamment de la
précharge. BSF augmente avec la vitesse de rotation. La précharge a peu d’importance
sur sa valeur a de petites fréquences de rotation. L’évolution correspondante de la fré-
quence BSF entre 0 et 24000 ¢r/min est d’environ +9Hz a +13H z en fonction de la

précharge appliquée au roulement.

Evolution des fréquences en fonction de la température

Les tracés suivants exposent les fréquences caractéristiques en fonction de la tempé-
rature du rotor 7T; et de la vitesse de rotation N. La température du stator T, a été fixée
arbitrairement a T, = 40°C. Cette température correspond a 1’état de la broche apres

le cycle de chauffe.
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Fia. 4.3 — Evolution des fréquences caractéristiques des roulements en fonction de 7;.

BPFO et BSF diminuent avec température du rotor T;. L’évolution correspondante
de la fréquence BPFO entre les états (7;, N) = (40°,024000¢r/min) et (T;,N) =
(70°C, 24000 tr/min) est d’environ —6, 6 H z. L’évolution correspondante de la fréquence
BSF entre ces deux mémes états est de : —4,2 Hz. Il convient de remarquer aussi que
les fréquences BPFO et BSF sont plus sensibles a 1’évolution de température qu’a la

montée en vitesse.

3 Comparaison

Cette piste d’étude n’en est qu’au commencement. Les données expérimentales ac-
tuellement disponibles ne permettent que de présager des ordres de grandeurs concernant
les variations des fréquences. Grace a ses travaux préliminaires, COME DE CASTELBA-
JAC estime une variation de I'ordre de 5 H z pour 'influence uniquement de la vitesse de
rotation sur les BPFO a 24000 ¢r/min et de 20 Hz pour 'influence de la température

sur cette fréquence.

Les résultats sont encourageants puisque, malgré I’hypothese simplificatrice de roule-
ment sans glissement, les ordres de grandeurs sont similaires. La prochaine étape consiste
a affiner cette hypothese de glissement entre les billes et les bagues puisqu’elle joue un
role primordial pour la cinématique du roulement. Vu I'importance des températures
sur les fréquences, il sera décisif de mesurer avec précision les températures du rotor
et du stator. La température du rotor n’est pas facilement mesurable mais elle pourra
étre estimée plus précisément en observant les déplacements axiaux du palier arriere,

synonymes entre autres de la différence de température entre rotor et stator.
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Conclusions

Le premier chapitre présente la mise au point d’'un modele de comportement dy-
namique du roulement. A partir de relations géométriques et d’équilibres locaux et
globaux, un systeme d’équations a été établi. La méthode de résolution a été discutée
puis un programme a été réalisé. Différents modeles ont été abordés : a 1, 2 puis 3 degrés
de liberté. Ces premiers résultats ont permis de comprendre I'évolution des grandeurs
locales (pressions maximales, angles de contact, etc.) et globales (déflexion axiale par
exemple) en fonction des principaux parametres d’entrée de la résolution, en particulier
la précharge et la vitesse de rotation. Ces résultats numériques ont alors été validés grace

au logiciel SECBA et aux résultats d’un ouvrage faisant référence en la matiere.

Le second chapitre a permis d’analyser la sensibilité des parameétres d’entrée du
probleme sur les raideurs axiale et radiale du roulement. Les parameétres d’entrée sont :
géométriques (angle de contact initial, rayons de courbure des bagues et diameétre orbital
des billes), des grandeurs déterminées en phase de conception (précharge et ajustements
de la bague intérieure) ou encore des parametres variant avec les conditions d’utilisation
de I’élément roulement (vitesse de rotation et températures). Pour une vision globale,
les résultats sont synthétisés dans un tableau et un paragraphe récapitulatif. Ils valident
les hypotheses utilisées et permettent de justifier 'enrichissement du modele (thermique
et ajustement de la bague intérieure). Cette analyse explique en outre certains choix de

conception effectués par les constructeurs de broches et les roulementiers.

Une approche de validation expérimentale est abordée dans le dernier chapitre. A
partir d'une hypothese de roulement sans glissement, une identification de grandeurs
propres au roulement est envisagée grace a ses fréquences caractéristiques. Ainsi, les
expressions des fréquences caractéristiques ont été établies. Elles prennent en compte la
présence d’angles de contact intérieurs et extérieurs différents ce qui est nouveau. Une
inversion de ces expressions rend possible la détermination des angles de contact a partir
de certaines fréquences. Les évolutions des fréquences en fonction de la température et
de la vitesse de rotation ont été analysées et comparées avec les ordres de grandeurs
obtenus expérimentalement. La poursuite de cette piste d’étude est discutée en fin de

ce dernier chapitre.
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Perspectives

La validation expérimentale du modele de roulement est a prévoir, organisée selon
trois pistes d’étude. La premiere, abordée dans le troisieme chapitre de ce rapport,
consiste a suivre les fréquences caractéristiques des roulements. La deuxieme réside
dans I'observation de la déflexion axiale de I'arbre grace a des mesures par des capteurs
a courant de FoucAauLT. Cette piste donnera également des informations précieuses
concernant les angles de contact et la variation de précharge. Enfin, la derniere piste
consiste a évaluer la raideur du roulement en quantifiant la raideur en bout d’arbre par
une mesure effort/déplacement. Cette méthode est plus complexe puisqu’elle nécessite
la modélisation du comportement couplé de plusieurs roulements et de l'arbre. Elle
suppose aussi le développement d’un moyen de mesure tel qu'un excitateur de broche
(voir rapport bibliographique). Cet excitateur permettra I’application sans contact d’un
effort constant ou quelconque sous la rotation de I'arbre.

Cette étude se poursuivra dans le contexte d’un doctorat centré sur la modélisation
du comportement vibratoire d’'une broche UGV. Le modele de roulement établi prendra
place au centre d’une modélisation globale du comportement vibratoire de la broche. Le
modele de roulement créé durant se stage sera intégré dans la modélisation par éléments
finis : a chaque pas de résolution du probleme vibratoire, le programme d’Elements Finis
prendra en compte les conditions limites représentatives du roulement, c’est-a-dire, la
relation particuliere entre les déplacements et les efforts.

Une validation expérimentale sera a effectuer pour le comportement vibratoire de la
broche. De plus, certains parametres auront été estimés et devront étre ajustés. Ainsi, le
modele sera recalé par un comparatif entre les résultats expérimentaux et numériques.

Une fois la modélisation définitivement validée, elle pourra étre exploitée. Les choix
de parametres de coupe seront optimisés afin de les faire correspondre au moyen d’usi-
nage. Les situations préjudiciables a la broche seront déterminées. Ce projet apportera

également des réponses quant a la conception des broches.
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Annexes

1 Précisions sur I'effet gyroscopique

Sous des hypotheses de roulement sans glissement, la vitesse rotation de la cage est
fixée. Sous charge quelconque, les angles de contact sont différents pour chaque bille.
Le roulement sans glissement de la bille sur les deux bagues implique que chaque bille
a une vitesse orbitale différente. Ceci n’est pas possible puisque les billes sont bloquées
par la cage. Il y a donc forcément glissement sur un certaines billes.

Une étude poussée de la friction sur chacune des bagues est possible afin de déter-
miner le glissement. Selon | |, sous les conditions de lubrification air-huile,
de rotation hautes vitesses et de charges locales modérées, il est raisonnable de consi-
dérer un roulement sans glissement sur la BE et un roulement avec glissement sur la BI
(hypothese appelée outer raceway control en anglais)

Sous cette approximation, I'angle entre 'axe de rotation propre des billes et 1'axe
du roulement (3 s’exprime par la formule suivante (voir Fia. 2.5 pour la définition de

I'angle) :

sin ay,
cosae + D/d,y,

tan f = (6.1)

Sous cette hypothese, certains rapports entre les vitesses de rotation peuvent étre
exprimeés :
o le rapport entre la vitesse de glissement d’une bille et la vitesse de roulement sur

la BI ; (7. étant égal a 0 puisque le glissement est supposé nul sur la BE)

D D
vi=(1— 5 cos a;) tan(oy; — B) + i sin (6.2)

o le rapport entre la vitesse de rotation d’une bille w;, et la vitesse de rotation de la

BI du roulement w :

wy Kcosoze—i-tanﬁsinae cosozi—ktanﬁsinai)D
w

1
— 6.3
1+ D/d,, cos a, 1 —D/d,, cos ; d,, cos[)’] (6.3)

o le rapport entre la vitesse orbitale de la bille wp et la vitesse de rotation de la Bl

du roulement w
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wo 1 —D/d,, cos a;

= 6.4
w 14 cos(a; + a.) (64)

L’expression initiale du couple gyroscopique est la suivante :
M,; = Jwpwo sin B (6.5)

Ayant exprimé les rapports de vitesse, EQN. (6.5) implique, pour chaque bille j :

M,; = Jw? (“"‘)) | (”) sin (6.6)

w w/j
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2 Choix des parametres

Pour ces travaux de recherche, il a été choisi d’étudier un roulement avec des condi-
tions correspondantes a celle de la broche FisSCcHER MFW2310. Le roulement étudié est
le roulement de précision SBFA VEX70. Les valeurs de précharge et d’ajustement sont
celles préconisées par le logiciel SECBA afin d’utiliser les valeurs les plus pertinentes
possibles pour les simulations numériques. Lors de la modélisation sous le logiciel, il est
demandé de choisir les roulements, le type de montage, etc. Le montage de la broche

Fischer MFW 2310 a été retenu pour illustrer les cas de chargement des roulements.

2.1 Caractéristiques du roulement VEX70

Les caractéristiques principales sont données dans le catalogue SNFA et/ou dans le
logiciel SECBA :

o ap = 25° valeur nominale de I'angle de contact ;

o a = 2573 angle de contact initial ;

o z = 25 nombre de billes;

o D =9,52mm diametre des billes;

o d,, =90,0mm diametre orbital ;

o r; >~ 0,56.D rayon de courbure de la BI;

o 1. >~ 0,54.D rayon de courbure de la BE;

o E, = 315GPa module d”YOUNG de la bille;

o E, =210GPa module d"YOUNG des bagues;

o v, = 0,26 coefficient de POISSON des billes ;

o v, = 0,3 coefficient de POISSON des bagues ;

o pp = 3190 kg/m?> masse volumique des billes ;

0 Aacier = 11,7.1075m/°/m coefficient de dilatation thermique de I’acier.

2.2 Précharge

Dans le cas de la broche 2310, le guidage n’est pas classique. En effet, les roulements
1 et 2 (palier avant) sont soumis a deux dispositifs de précharges (voir FiG. 3.5 de
[ ]). Pour choisir des valeurs cohérentes, le palier avant est pris indépendam-
ment avec une précharge forte F1G. 6.1. Le précharge arriere est choisi moyenne (FIG.
6.2) de sorte a ce qu’au final, les roulements 1 et 2 ne soient pas soumis a plus qu’'une

précharge forte pour un montage tandem/tandem ou TFT : 88 + 122 < 244.
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Fi1G. 6.2 — Choix de la précharge arriere.

Ainsi, on retient les valeurs des précharges suivantes :

Pray = 1220 N

2.3 Ajustements

Les ajustements entre les bagues et leur
support (alésage ou arbre) sont aussi choi-
sis avec précaution. De nombreux para-
metres sont a prendre en compte pour, par
exemple, choisir le serrage de la bague inté-
rieure : température de I'arbre, matériaux
de l’arbre, diametre intérieure de l’arbre,
vitesse de rotation. Tous ces parameétres de-
mandés dans une boite de dialogue du lo-
giciel peuvent influencer sur la pression de
contact entre la BI et ’arbre. Dans le cas
présent, 'ajustement retenu pour la bague

intérieure du palier avant est :

Say ~ 20 um

Pr 4, = 880

N

] ™

x

Calculations on
active support

Tightening torque

Support 1

==

Left bearings

¥EX 70 .
angle (°): 25 .
Rings material: Steel
Ealls material: Ceramic Ia”zlgl'i:':
G | :‘ bearlng

ol T

Fits (pm)
AFEMA {Average) |

Auto

With shaft: (19,4

With housing: |-4,5

Spacer between left bearings {mm);

e

A retenir aussi que la BE est montée avec un léger jeu dans sa cartouche : ja, ~ 5 um
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