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Partie 3 
La Liaison Pivot sur roulement : Le Composant ROULEMENTLe Composant ROULEMENT  
 

0 Introduction 
Le but de ce guide est de vous permettre une meilleure rédaction des 

rapports de Bureaux d’Études que vous aurez à nous remettre en vous 
fournissant les concepts de bases sur la réalisation de la liaison pivot sur 
éléments roulants. Certaines parties de ce cours vous paraitront difficiles, mais 
elles sont indispensables pour bien comprendre le choix d’un composant pour une 
application de précision. Toutes les notions de raideur et de contact aux niveaux 
des éléments roulants vous seront explicités lors du module LA 37 du second 
semestre. 

Après avoir défini le composant roulement, nous étudierons leur montage 
et leur choix pour la liaison pivot. 

 
Un composant roulement se vérifie, un palier lisse se calcule 

 
Figure 1 : Arbre de classification des différentes liaisons pivots  
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1 Typologie des Roulements  
1.1 Constitution : 
Un roulement est un composant comportant : 

- une bague intérieure 
- des éléments roulants (billes, rouleaux, tonneaux) 
- une cage (maintien en position relative des éléments) 
- une bague extérieure 

 
Figure 2 : Représentation des éléments constituant un roulement (Doc SNR) 
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Figure 3 : types de roulements et représentation schématique (Doc FAG) 
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1.2 Charges supportées : 
Une première approche de classification peut s’opérer en fonction des 

Actions Mécaniques supportées : elles se réduisent à un glisseur en un point 
géométrique appelé « centre de poussée ». 

Exemple 1 : Roulement à Rouleaux cylindriques  
On isole d’abord un élément roulant ⇒ Résultantes des actions des deux 

bagues sont normales aux surfaces de contact, puis on isole les bagues en 
considérant les Z éléments roulants ⇒ Cf Figure 4 

 
Figure 4 : Isolement d’un rouleau (figure de gauche, puis isolement de la bague 

intérieure sur la figure de droite) 
 
Exemple 2 : Roulement à Contact oblique 
On isole d’abord un élément roulant ⇒ Résultante des actions des deux 

bagues ne sont pas normales aux surfaces de contact (figure gauche), puis on 
isole les bagues en considérant les Z éléments roulants ⇒ Cf Figure 5 

          
Figure 5 : Isolement d’un rouleau puis isolement de la bague intérieure 
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Les deux figures ci-dessous donnent les types de charge supportées par 
les différents types de roulement. 

 
Figure 6 : Évaluation des charges supportées(1) 

 

 
Figure 7 : Évaluation des charges supportées(2) 

Le but de ce classement est de pouvoir choisir rapidement un type de 
roulement, connaissant les actions supportées par le composant (Étude 
d’architecture de la liaison pivot). 

Un deuxième classement peut être établi en fonction du niveau de charge 
supportée pour un encombrement donné. Pour un même encombrement, les 
roulements à contacts ponctuels transmettent moins d’effort : cela est du 
principalement à la pression de contact qui peut être estimée par les relations de 
Hertz (Attention aux hypothèses, voir à ce sujet le module LA 37A). 

Pour un contact ponctuel    Pour un contact linéique 
Nota : les rayons Ri sont les rayons de courbure au niveau des contacts 

P0 = ((6 P E*2)/(π3 R2))1/3    P0 = (((P/l) E*)/(π R))1/2 

 
Avec 1/R = 1/R1 + 1/R2  et 1/E* = (1-ν1

2)/E1 + (1-ν2
2)/E2 
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Figure 9 : Exemple de charges équivalentes pour un même encombrement 
On peut remarquer, dans les différents catalogues de constructeurs que 

ceux ci ont pour base commune le diamètre intérieur et souvent des largeurs et 
diamètre extérieur communs en fonction des séries : le but recherché est 
l’interchangeabilité du composant. 

 
Figure 10 : Différentes dimensions pour un même diamètre intérieur(Doc SKF) 

 
 

Type de Roulement Dimensions C en kNewton Co en kNewton
Billes contact 20 x 47 x 14 12,7 6,55

Radial
Billes à contact 20 x 47 x 14 12,9 7,5

Oblique
Rouleaux 20 x 47 x 14 27,5 24,5

Cylindriques
Rouleaux 20 x 47 x 14 28,5 29
Coniques

Rotule à une 20 x 47 x 14 20,4 19,3
Rangée de Rouleaux
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1.3 Frottement interne : 
Si on utilise des roulements par rapport à des coussinets, c’est pour 

remplacer le frottement de glissement par du frottement de roulement, 
nettement plus faible. On a donc construit les géométries des roulements afin 
d’obtenir des contacts avec roulement sans glissement. 

Si les éléments roulants sont des billes, le constructeur augmente le rayon 
des chemins de roulement afin de se rapprocher du contact ponctuel (attention à 
la pression de contact qui augmente rapidement, il y a donc un compromis à 
trouver). 

 

                     
Figure 11 : Géométrie et déformation au niveau du contact  

 
La figure 12 représente les ordres de grandeurs entre les frottements de 

glissement et de roulement. 

 
Figure 12 : Comparaison entre le frottement de glissement et de roulement 

(Source : Document INA) 
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Figure 13 : Estimation du coefficient de frottement (Doc INA) 

 
En général, les valeurs données par le tableau Figure 14 peuvent être admises.  

Figure 14 : Estimation du coefficient de frottement 
 
Ces coefficients s’appliquent à une charge purement radiale ou axiale sur 

des roulements bien lubrifiés dont la bague intérieure tourne et qui n’ont pas de 
joints étanches. Un joint étanche peut augmenter considérablement ces valeurs. 
On peut employer ces coefficients pour effectuer un calcul approximatif du 
couple de frottement, donc de la puissance dissipée. 

Même si les géométries des roulements respectent les conditions 
géométriques assurant le roulement sans glissement hors charge, les efforts qui 
s’ appliquent sur eux en fonctionnement modifient leur géométrie. Les 
constructeurs développent donc des logiciels de simulation qui permettent de 
définir des géométries corrigées assurant le roulement sans glissement sous 
charge. 

Types de Roulement Valeur empirique du coef de frottement
Rlt à billes à gorges profondes 0,0015
Rlt à rlx cylindriques, sphériques ou coniques 0,002
Rlt à aiguilles 0,004
Butées à billes 0,0015
Butées à rouleaux coniques 0,002
Butées à rouleaux cylindriques 0,008
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Figure 15 : Document SNR montrant le résultat d’une simulation numérique  

 
Figure 16 :  Usure du chemin de roulement (SKF revue des roulements n°224) 
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Par contre, dans certains cas (Butées à rouleaux), il y a glissement entre 
les éléments roulants et les bagues ce qui conduit à une usure qui sera d’autant 
plus importante que la vitesse de glissement sera élevée (vitesse de rotation 
limitée pour ces composants). 

 
1.4 Notions de rigidité d’un roulement : 

La rigidité d’un roulement est caractérisée par l’ampleur de la déformation 
élastique sous charge. En général, cette déformation est très faible et 
négligeable. Dans quelques applications, broches de machines outils ou montages 
de pignons d’attaque par exemple, la rigidité des roulements est un facteur 
important. 

Par  suite des conditions de contact entre éléments roulants et pistes de 
roulement, les roulements à rouleaux, cylindriques ou coniques en particulier, ont 
une plus grande rigidité que les roulements à billes. On part de l’étude du 
comportement local pour aboutir au comportement global du roulement. 

Exemple d’analyse des déformations au contact des billes avec les bagues 
intérieures et extérieures. La schématisation du problème est donnée ci-
dessous, en tenant compte des hypothèses suivantes :  

- contact ponctuel, 
- matériaux parfaitement élastiques, 
- résolution du problème par la théorie de Heinrich HERTZ, 
- Acier de type 16NC6 , cémenté, trempé et revenu. 

 

 
Figure 17 : Schématisation du problème 

 
L’intégration des équations de l’élasticité, en tenant comte des 

déformations observées, conduit au résultat suivant (Cf cours MECT307) : 
δ = 2,97 . 10-4 . δ* .(Q2 . (∑ (ρ)))1/3 

 δ : rapprochement des deux éléments suivant la normale au contact 
 δ* : caractéristique de la géométrie des contacts, définie en fonction de la 
différence des courbures F(ρ). 
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 Q : charge appliquée en Newton à la bille 
 ∑ (ρ) : somme des courbures exprimées en mm-1 

 
Figure 18 : Tableau des différentes valeurs de δ* 

 
L’expression des déformations dues au contact doit être calculée au niveau 

du contact intérieur et du contact extérieur. La définition géométrique du 
roulement est la suivante. 

 
L’expression de la déformation locale au niveau d’un élément roulant est la 

suivante : 
δ = δe + δi qui peut se mettre sous la forme : δ = K* Q1/t 

La connaissance de ce type de relation, permet d’étudier le comportement 
global du roulement.  

Hypothèses : 
- Action transmise est un glisseur R en O0 , centre de 

poussée du roulement. 
- Déplacement relatif des deux bagues est une translation. 
- Le mécanisme étudié présente un plan de symétrie, défini 

par le centre O, R et un élément roulant. 
- α : angle de contact du roulement. 
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- R = Fa x0 + Fr y0 , charge appliquée en O0 , on posera  
tgβ = Fa/ Fr . 
- δ = δa x0 + δr y0 , déplacement du centre de poussée de la 

bague intérieure par rapport à la bague extérieure. 
- ψi : angle associé à la position de l’élément roulant i. 
- z : nombre d’éléments roulants. 

 
Figure 19 : Schématisation du problème 

 
A partir de la figure ci-dessus, nous pouvons déterminer l’expression du 

déplacement local en fonction du déplacement global soit 
δi = δa sinα + δr cosα . cosψi  
On en déduit la valeur de la déformation maximale au niveau des éléments 

roulants : δmax = δa sinα + δr cosα 
On définie un paramètre de charge ε = 0,5 . (1 + (δa/δr) tgα) 
On en déduit l’expression de la déformation locale en fonction de la 

déformation maximum : δi/ δmax = 1 – ((1 - cosψi )/2ε) 
δi est positif ou nul, et on peut en déduire les valeurs de ψi  qui annulent δi 
ψ0 = +(-) Arc cos(1 - 2ε) 
Cet angle  ψ0 caractérise, la zone de chargement du roulement, on 

remarquera que pour ε = 0,5 , seul la moitié des éléments roulants sont chargés, 
ceci correspondant à un fonctionnement avec un déplacement δa nul. 

Nous pouvons déterminer maintenant la distribution des charges sur les 
éléments roulants. 

Comportement élastique des contacts : Q = K δt avec K = (K*)1/t 
Traduisons l’équilibre de la bague intérieure : ∑ R = 0 , d’où : 

∑ R x0 = Fa - ∑ Qi x0 = Fa - ∑ K. δtmax (1 – ((1 - cosψi )/2ε))t . sinα = 0 
∑ R y0 = Fa - ∑ Qi y0 = Fr - ∑ K. δtmax (1 – ((1 - cosψi )/2ε))t . cosα . cosψi  = 0 
∑ R z0 = 0 (par symétrie) 
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La répartition des charges sur les éléments roulants est symétrique dans les cas 
suivants : 

- z est impair, un élément roulant est dans le plan de 
symétrie 

- z est pair , deux éléments successifs sont symétriques par 
rapport au plan de symétrie. 

 
Soit pour z impair, en posant z’ = ent z/2 (ent = valeur entière de z/2) 
Fa = Qmax . sinα . (1 + 2 ∑1

z’ . (1 - (1 - cosψi )/2ε)t) 
Fr = Qmax . cosα . (1 + 2 ∑1

z’ . (1 - (1 - cosψi )/2ε)t . cosψi ) 
Nous avons une suite, si celle ci est convergente, et en supposant que le 

nombre d’éléments roulants est grand :         ψ0 

Fa = z Qmax . sinα . Ja(ε) avec Ja(ε) = 1/π (∫0 
 
 (1 - (1 - cosψ )/2ε)t dψ) 

                 ψ0 

Fr = z Qmax . cosα . Jr(ε) avec Jr(ε) = 1/π (∫0 
 
 (1 - (1 - cosψ )/2ε)t cosψ dψ) 

 
Les valeurs des paramètres Ja(ε) et Jr(ε) sont données par le tableau ci-

dessous. 

 
 

A partir des relations précédentes, nous pouvons déterminer les 
déformations en fonction des charges appliquées (Cf. algorithme ci-dessous), 
ainsi que la répartition des charges sur les élément roulants (Cf tableau ci-
après). 
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Figure 20 : Caractéristiques des répartitions de charge 
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Conclusions : 
Pour une même projection radiale de la charge appliquée à un roulement à 

contact oblique, l’augmentation de la charge axiale provoque une meilleure 
répartition des charges, Qmax diminue et δr diminue également. Le tableau ci-
dessous illustre ce constat. 

 
Il est possible de déterminer le coefficient K* par essais. La détermination se 
fait par application d’une charge axiale sur le roulement donc ε ⇒ ∞ . 

Résultats de la mesure : Fa et δa 
Calcul du déplacement maximum : δmax = δa sinα 
Calcul de la charge maximum : Qmax = Fa/(z . sinα) 
Calcul du coefficient de rigidité : K* = δmax/Qmax1/t 

D’après SKF, voici quelques valeurs usuelles : 
- Contacts ponctuels (avec D diamètre de la bille)  
- δ = 4,5 10-4 (Q2/3 /D1/3) 
- Contacts linéiques (l longueur de l’élément roulant) 
- Coniques : δ = 2,14 10-4 (Q0,75 /l0,5) 
- Cylindriques : δ = 0,755 10-4 (Q0,9 /l0,8) 

Les valeurs δ , D et l sont en mm et Q en Newton. 
Toutefois, les notions énoncées ci-dessus sont à prendre avec précautions. 

De plus en plus, les constructeurs font appel à la modélisation et au calcul par 
éléments finis pour avoir une bonne représentation de la répartition des charges, 
donc des contraintes (ou déformations) au niveau des contacts éléments 
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roulants/bagues. Un exemple ci-dessous, issu de la recherche, vous montre les 
possibilités offertes actuellement par les moyens de calculs (ordinateur 
parallèle) et les méthodes employées (sous structuration du problème éléments 
finis). 
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Figure 21 : Comparaison entre roulements à billes, rouleaux, aiguilles(Doc INA) 

 
Souvent, les constructeurs donnent des relations approchées, déterminées 

à partir d’essais effectués. Le tableau ci-dessous montre, à partir d’essais, les 
relations permettant de déterminer pour chaque catégorie de roulements, la 
déformation radiale en fonction de la charge(roulements à aiguilles), ou la 
déformation axiale (butées à aiguilles). 
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Figure 22 : Détermination de la rigidité de deux types de roulements(Doc INA) 

 
1.5 Rotulage d’un Roulement : 

On appelle rotulage d’un roulement, l’angle admissible supportée par le 
composant roulement sans perte de la géométrie de contact correcte. 
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Têta 1 = 10’ maxi , Têta 2 = 4’ maxi , Têta 3 = 4’ maxi , Têta 4 = 120’ maxi 
 

 
Figure 23 :  Effet du rotulage sur la durée de vie  
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1.6 Conséquences sur la cotation des arbres et Alésages : 
 Un roulement est un composant dont les dimensions sont imposées par le 
constructeur. Celui-ci préconise, suivant le type de fonctionnement (charges 
appliquées) un ajustement de la surface complémentaire (Arbre ou Alésage). 
 Le principe est le suivant (Cf Figure 24 ci-dessous) :  

- On recherche la direction de la charge par rapport aux 
bagues. 

- Si bague fixe/ Direction de la charge ⇒ ajustement libre 
- Si bague tournante/ Direction de la charge ⇒ ajustement 

serré. 

 
Figure 24 : Principaux ajustements d’arbres et alésages 
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 La cotation des arbres et des alésages correspondants est donnée par les 
catalogues de constructeurs (cotation ISO des surfaces : cf document FAG). 

 
Remarque : cette cotation est insuffisante : pas de positionnement des surfaces 
d’appuis des bagues entre elles ou par rapport à une référence. 

 
1.7 Étude dynamique des roulements : 

L’objectif, pour le concepteur, est de prévoir la durée de vie du montage 
réalisé en utilisant les données constructeur. Les efforts transmis et les 
conditions d’utilisation (Lubrification, Température etc..) sont supposés connus. 

Chaque constructeur indique dans ses tableaux les caractéristiques 
suivantes : 

- Co : charge statique de base 
- C : charge dynamique de base 
- N : vitesse de rotation autorisée 
- Pu : charge de fatigue 

Différentes théories basées sur la fatigue des matériaux (théorie de 
Lundberg-Palmgren ou T.A Harris & E Loannides) amènent à la relation de base 
suivante en supposant que la moitié des éléments roulants sont chargés : 

L10 = (C/P)p avec p = 3 , 10/3 suivant les éléments roulants (Billes, 
Rouleaux, Galets) 

 
Une durée de vie corrigée, tenant compte de la fiabilité demandée et des 

résultats des travaux de Lundberg-Palmgren donne la relation suivante : 
Lna = a1 aVC L10 

- L10 : Durée de vie en Millions de tours pour une fiabilité de 
90% 

- Lna : Durée de vie corrigée 
- a1 : Facteur de fiabilité 
- aVC : Facteur basée sur la nouvelle théorie de la durée  

Ce dernier facteur, qui représente un ensemble interdépendant, très 
complexe de plusieurs paramètres incluant les conditions de lubrification, est en 
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relation le rapport de viscosité K et la charge Pu (Charge en dessous de laquelle 
la fatigue ne se produit pas, indiquée dans les catalogues de roulement). 

- K = ν / ν1 (ν Viscosité du lubrifiant à la température de 
fonctionnement, ν1 Viscosité nécessaire à la formation du 
film de lubrifiant dans les zones de contact) 

Les différents tableaux ci-dessous indiquent les valeurs des coefficients à 
prendre. 
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Le rapport K est donné par les constructeurs de façon empirique. 

 
 La charge équivalente P est issue des résultats d’essais et de la 
modélisation de G. Lundberg & A.Palmgren (Courbe d’équifatigue). Un exemple 
sur un roulement à contact oblique avec charges axiales et radiales simultanées 
est donnée pour la compréhension du phénomène. 

 
Figure 25 : Charge R provoquant une même durée de vie 

 
La Norme ISO remplace ces courbes par deux droites dont les limites 

sont définies par les points A, B, C. 
 La charge R1 provoque un chargement tel que la moitié des éléments 
roulants est chargée (ε = 0,5 ou tg β1 = 1,22 tg α pour les billes à 1,26 tg α pour 
les rouleaux). La projection radiale P de R1 est la charge équivalente comparable 
à C dans la formule de durée de vie. 
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 Les charges R (définies par l’angle β ) provoquent la même fatigue que la 
charge R1  si leurs projections radiales sont identiques à P. La norme préconise le 
résultat suivant : 
 Si 1,25 tg α < Fa/Fr alors P = Fr 

 La charge R3 provoque un chargement tel que tous les éléments roulants 
sont chargés : 
Q = Fa/(z . sinα) , cette charge axiale a pour expression Fa = µ P/(0,4 cotgα) 
Pour les roulements à rouleaux coniques µ = 1, donc la droite BC s’écrit : 
P = X Fr + Y Fa 
Les coefficients X et Y sont donnés par les constructeurs pour chaque type de 
roulement, pour les roulements à rouleaux coniques on peut les déduire de la 
courbe BC  soit : 

- X voisin de 0,4 
- Y voisin de 0,4 cotgα 

Nous en déduisons une méthode générale de calcul de la durée de vie des 
roulements (Cf algorithme ci-dessous) : pour les roulements chargés radialement 
et axialement, la méthode de calcul est identique à celle analysée pour les 
roulements à contact oblique. Les coefficients X, Y, e et les valeurs C & C0  sont 
donnés par les constructeurs dans leurs catalogues. 

C0  est la charge statique de base définie pour les roulements à l’arrêt ou 
en rotation à basse vitesse. 
 

1. Calcul de la charge équivalente P 
Roulements à contact oblique : si Fa/Fr < e alors P = Fr sinon P = X Fa + Y Fr 
 
Roulements rigides à billes : si Fa/Fr < e alors P = Fr sinon P = X Fa + Y Fr en 
calculant d’abord le rapport Fa/Co qui permet de définir X, Y et e 
 
Roulements à rotule : si Fa/Fr < e alors P = X1 Fr + Y1 Fa sinon P = X2 Fa + Y2 Fr 
 
Roulements à rouleaux cylindriques : 

2. Calcul de la durée de vie 
Les données sont C, P et p (exposant caractérisant le type de contact) 
L10 = (C/P)p 
Calcul de la durée de vie corrigée : Lna = a1 aSKF L10 

3. Calcul de la vitesse  
La vitesse de rotation admissible résulte de la vitesse de base du roulement et 
du facteur de vitesse kn . 
Ce dernier facteur dépend essentiellement de la lubrification et du paramètre 
de charge (par exemple : Cf catalogue 307 INA pages 42 & 43). 
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2 Montage des Roulements  
Nous avons vu dans les précédents paragraphes les différents types de 

roulements, leurs caractéristiques internes et les recommandations des 
constructeurs pour leur montage. Ici nous allons nous intéresser à la réalisation 
de la liaison pivot par l’intermédiaire de roulements et de classifier les 
différents montages en prenant comme critère prépondérant la rigidité de la 
liaison.  

Lorsqu’il y deux roulements, nous avons les 4 types de montages suivants 
que nous analyserons ensuite en terme de rigidité. 

 
Figure 26 : Les quatre principaux types de montage 

 

 
Deux exemples de montage de roulements en 0 (figure de gauche) et en X 

(figure de droite) pour un indexeur 
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3 Notions de rigidité  
3.1 Notion de rigidité statique : 
Soit un système (S) soumis à un effort statique F, dont on mesure la 
déformation δ suivant une direction u . 
On peut définir la rigidité statique suivant une direction de vecteur 

unitaire par la relation : Ku = dF/dδ  Unité : Newton/mètre 
Si le système à un comportement linéaire Ku = F/δ  
La flexibilité est définie comme l’inverse de Ku 

 
Pour un roulement on définira deux types de rigidité : 

- Axiale : suivant l’axe de rotation du roulement. 
- Radiale : perpendiculaire à l’axe de rotation. 

Compte tenu de la définition de la rigidité statique, en fonction des 
efforts la rigidité d’un roulement évolue en fonction de la déformation ( si δ 
augmente, Ku augmente). Un exemple est donné ci-dessous pour une broche de 
machine outil. 

 
Avec Ka = dA/dδa et Kr = dR/dδr (respectivement rigidité axiale,radiale) 
 
3.2 Notion de rigidité dynamique : 
Pour la rigidité dynamique, ces notions seront exposées lors de l’année de 

Master M1, elles correspondent aux modes propres du système étudié : le but 
étant de repousser celles-ci au delà de la plage de fonctionnement du mécanisme.  
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3.3 Notion de rigidités partielles : 
Cette notion sera abordée à partir de l’exemple d’une broche de machine 

outils. Dans un premier temps, nous allons nous intéresser à la rigidité radiale du 
nez de broche. 

Nous avons Kr = dR/dδr, avec δr = δ1 + δ2 

 
Le déplacement global résulte de la déformation de plusieurs éléments, 

chacune de ces déformations étant indépendante des autres : 
- Déformation de l’arbre due à la flexion 
- Déformation des roulements 
- Déformations du Bâti 

En se plaçant dans le cas où ces déformations sont supposées très faibles, 
on peut alors écrire que le déplacement δr est, par superposition de trois 
déplacements  δr1 δr2 δr3, chaque δri pouvant être calculé comme suit :  

- δr1 : déformation de flexion de l’arbre, les autres 
composants étant supposés infiniment rigides. 

- δr2 : déformation des roulements, les autres composants 
étant supposés infiniment rigides. 

- δr3 : déformation du bâti, les autres composants étant 
supposés infiniment rigides. 
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Figure 27 : Assemblage des rigidités  

δr  = δr1  + δr2 + δr3 , la rigidité partielle sur l’élément i étant : Kri = dRi/dδri  
On peut alors exprimer une relation existant entre la rigidité globale de la 
broche et les diverses rigidités partielles :  
1/Kr = dδ/dR = d(δr1  + δr2 + δr3)/ dR = 1/Kr1 + 1/Kr2 + 1/Kr3 

Dans ce cas précis, on dira que le modèle en rigidité radiale de la broche 
équivaut à une association de rigidités partielles en « série ». 

Remarques importantes :  
 Une rigidité partielle doit être également définie en un point et selon 

une direction donnée. 
 L’intérêt de la notion de rigidité partielle réside dans le fait qu’elles 

serviront d’intermédiaire pour le calcul d’une rigidité globale. 
 La relation ci-dessus : 1/Kr = ∑ 1/Kri , n’est valable que pour un ensemble 

de rigidités placées en série. 
Dans un deuxième temps, nous allons décomposer une rigidité globale en 

rigidités partielles. On reprend notre broche de machine outils et nous nous 
intéressons cette fois-ci à la détermination de la rigidité axiale de celle ci. 

Le schéma est le suivant : 
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Le schéma de la broche ci-dessus peut correspondre à un arbre monté sur 
deux paliers en opposition. 

Pour établir le schéma équivalent en rigidité de ce montage, on trace un 
réseau partant de l’effort appliqué, ici A et on le fait aboutir au(x) point(s) se 
rattachant à la référence de mesure des déformations. A toute subdivision du 
réseau correspondra une liaison transmettrice d’efforts : cette liaison 
constituera un nœud du schéma équivalent. Entre chaque nœud pourra être mise 
en évidence une rigidité partielle : 

 
Sur cet exemple, 7 rigidité partiellement apparaissent, correspondant à 7 

sous ensemble fixés : 
- 1 Partie de l’arbre correspondant au nez de broche 
- 2 Palier avant 
- 3 Support du palier avant 
- 4 Corps de broche entre les paliers 
- 5 Palier arrière 
- 6 Support de palier arrière 
- 7 Ancrage du bâti porte broche 

Remarque : le rigidité N° 7 a été globalisée (l’ancrage à lui seul peut se 
subdiviser selon un réseau propre). 

Après établissement du schéma, la recherche de Kr pourra se faire sur le 
schéma équivalent qui sera progressivement réduit à une rigidité équivalente 
unique. 

Les règles pratiques : 
Montage en série de rigidités Ki ⇒ 1/Keq = ∑ 1/ Ki 
Montage en parallèle de rigidités Ki ⇒ Keq = ∑ Ki 
 
3.4 Application aux broches de Machines outils : 
Nous reprenons les 4 montages de base. Un exemple de Montage N° 3 est 

donné ci-dessous (rectifieuse intérieure). 
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Ces 4 montages sont de caractéristiques très variables, du point de vue de 

la rigidité axiale. Ils sont ici présentés dans un ordre de performances 
décroissantes, ainsi que le font apparaître les schémas équivalents. 
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Très souvent, la rigidité du nez de broche est très grande devant les 
autres rigidités, on pourra donc en négliger les déformations. 

Les montages 1 & 2 présentent des caractéristiques semblables. Pour des 
raisons de stabilité thermique,le montage en O (1) est préférable. 

Les montages 3 & 4 sont d’une rigidité inférieur de 50% aux deux 
premiers : l’intérêt de la précontrainte est perdue, en contre partie les libres 
dilatations de l’arbre sont autorisées. Néanmoins le montage N° 4 est à exclure 
dans tous les cas : mauvais en rigidité axiale, rigidité torsionnelle (broutement) 
et rigidité radiale.  

 
Un montage de broche sur trois paliers avec double palier en tête 

(montage en opposition) et palier ouvert à l’arrière permet de cumuler les 
avantages des montages 1 & 2 avec la solution 3 moins rigide. La distance entre 
les paliers précontraints est donc très courte et entraînera une faible dilatation 
thermique. 

 
 

 
Figure 28 : Montage de précision d’une broche (Doc SKF) 
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Figure 29 : Arbre porte fraise tournant à vitesse élevée (Doc FAG) 

Vitesse 3500 trs/mn à 18000 trs/mn pour une puissance de 1,5 Kw à 5 Kw 
 


