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Nomenclature

Notations mathématiques

Matrice

Vecteur
Colonne

= <l

Notions relatives aux lois de coupe et parameétres d’usinage

K; (N/mm?) Pression tangentielle de coupe

K, Coefficient radial de proportionnalité

F, (N) Effort de coupe suivant la direction de coupe
F. (N) Effort de coupe suivant la direction radiale
f. (mm) Avance par dent

b (mm) Largeur du copeau

h — (mm) Epaisseur du copeau

a, (mm) Profondeur de passe

Ve (m/min) Vitesse de coupe

N (tr/min) Vitesse de rotation de broche

ke (%) Angle de la direction d’aréte

Z  (dents) Nombre de dents

ZF  (dents) Nombre de dents par étage k

Ry 2 (O, Y, }7, 7) Repére machine
Ry : (Ey, ug, v5,w5)  Repére fixe
R; : (P;, U;, ’U_}, u_);) Repeére lié & la plaquette (j)




NOMENCLATURE

Notions relatives aux éléments finis

H ! Matrice des fonctions de transfert du systéme [
K Matrice de raideur

M Matrice de masse

6 Torseur des efforts

? Vecteur résultante du torseur des efforts

_>

M Vecteur moment du torseur des efforts

B Torseur des déplacements

%

0 Résultante du torseur des déplacements

ﬁ Moment du torseur des déplacements

Fu, My Composante d’effort et moment au point A
ua,04  Composante de déplacement en translation et en rotation au point A
Qs Colonne des chargements généralisés

G Colonne des déplacements généralisés

Autres notations

(s) Période de passage de deux dents successives
(rad/s) Pulsation
We (rad/s) Pulsation de broutement
(°) Position angulaire de la dent (j)
(m/N)  Fonction de réponse en fréquence
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INTRODUCTION

Contexte

EPUIS LES années 60, connus par leurs grandes robustesse et fiabilité, les lignes de ma-
D chine transfert ont été déployées massivement dans les usines RENAULT. Malgré leurs
avantages, ces machines, présentaient deux grands inconvénients : le premier porte sur le coiit
d’implantation trés élevé des lignes et le second porte sur la mauvaise flexibilité de ce type de
machine.

Une transition traduite par un recours aux machines flexibles (les centres d’usinage) a, par
conséquent, eu lieu. Cependant, les contraintes économiques ont été a I’ordre du jour pour im-
poser une sélection technico-économique sévére de ces machines. Dans ce contexte, on parle de
centres d’usinage qui répondent au "juste nécessaire" de point de vue qualité, cott d’exploita-
tion et rapidité. Une notion qui n’est pas clairement définie mais qui vise a éviter 'achat de
machines chéres et surdimensionnées.

RENAULT dispose de méthodes pour I’évaluation de la cinématique, la thermique et la
consommation des CU. De plus, il existe un certain nombre de piéces "test" qui permettent
I’évaluation de la précision d’une machine lors d’une opération de finition. En revanche, la notion
du broutement n’est pas du tout abordée. Ce phénoméne, en dehors des limitations de machines
en couple et en puissance, peut constituer une véritable barriére face a la productivité. Il peut
impacter la qualité des piéces, la durée de vie des outils et des composants de la machine. Son
apparition illustre le couplage trés particulier existant entre les caractéristiques/comportement
dynamique des machines et le procédé de coupe (phénoméne de vibrations auto-entretenue).

La réduction du délai d’industrialisation nécessite la mise en place de processus de simula-
tion et calcul permettant de vérifier tout au long de la conception d’une opération I'aptitude du
systéme usinant (machine et outil) a réaliser un usinage conforme au cahier des charges. Dans
I'industrie automobile, 'usinage des piéces flexibles telles que les carters de boite de vitesse fait,
généralement, apparaitre des problémes de vibrations relatives a la piéce. D’autres applications
d’usinage de piéces massives et rigides (exemple du bloc moteur) font plutot apparaitre des
problématiques relatives aux systémes usinant Broche/Outil.

Dans la littérature se trouve des critéres intégrant des aspects dynamiques pour évaluer
les capacités des centres d’usinage ( [Tobias, 1962],[Terrier et al., 2004]]), comme il existe des
modéles variés, tous centrés sur 'objectif de vérifier 'aptitude d’un processus a réaliser les opé-
rations d’usinage envisagées : modéles dynamiques des machines ([Glavonjic et Milacic, 198§,
[Catania et Mancinelli, 2011]), des piéces et des outillages ([Marty, 2003|,|[Cohen-Assouline, 2005],
[Lorong et al., 2008] et [Lorong et al., 2011]), des montages (|Le Lan, 2007]), mais également
des interfaces ([Yeh et Liou, 1999] et [Tian et al., 2011]) et enfin de linteraction outil/piéce
au travers de lois de coupe adaptées (|Bissey, 2005] et [Corduan, 2006a]). L’élaboration de ces
modéles passe inévitablement par la définition de procédures de caractérisation basées sur I'ex-
périmentation (essais types sur les machines notamment), sur l'utilisation de bases de données
(lois de coupe par exemple) mais également, quand c’est possible, sur la modélisation numé-
rique.
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Plan du mémoire

L’objectif des travaux consiste a concevoir, pour des cas industriels, des méthodes et des
outils de caractérisation statique, et dynamique des moyens d’usinage. Il s’agit de savoir carac-
tériser de maniére indépendante le comportement dynamique de la machine et de I'outil afin
de juger son aptitude & accomplir des usinages conformes. Dans la démarche qui sera présentée
dans ce mémoire de thése, les développements ont été orientés sur le comportement dynamique
du systéme usinant : Couple Broche/Outil.

Ce mémoire comprend une introduction générale et 4 chapitres. L’introduction est consacrée
a la présentation du contexte d’étude et les voies de recherche.

Dans le premier chapitre, une étude bibliographique portant sur les méthodes de qualifica-
tion des MOCN (Machines Outil & commande numérique) est présentée. L’analyse des travaux
existants permet de mettre en évidence les lacunes et les insuffisances dans les approches consi-
dérées.

Dans le deuxiéme chapitre, des essais préliminaires servent a la caractérisation statique et
dynamique des MOCN. Ces essais permettent de comprendre I’évolution du comportement
d’une MOCN dans son espace de travail, de point de vue statique, dynamique et en usinage
par la recherche des limites de stabilité.

Etant donné que ces essais restent restrictifs pour une position de travail et outil d’usi-
nage donné, le troisiéme chapitre a été consacré a la modélisation du comportement dynamique
d’un systéme usinant. Une méthodologie générale est proposée et applicable en deux temps.
Une indentification du comportement dynamique de la broche est suivi d’un couplage de ce
dernier avec un modéle dynamique d’un outil donné d’usinage. Le modéle dynamique obtenu
par prédiction sert a tracer des diagrammes de lobes de stabilité, en s’appuyant sur un modéle
analytique, pour comparer des systémes usinant.

Grace a leur taux élevé d’enlévement de matiére, les outils d’alésage étagés sont de plus
en plus utilisés dans l'industrie automobile. Dans le quatriéme chapitre, une application de la
méthode de couplage des FRF sur un cas industriel ainsi qu'un développement d’un modele de
prédiction des limites de stabilité pour un cas d’alésage complexe sont présentés. De plus, une
identification de la loi de coupe, pour 'alimentation de ce modéle, est faite. Se basant sur les
conditions d’usinage fournies par RENAULT, la stabilité de la coupe peut étre vérifiée.

12



Chapitre 1

Présentation de I’état de 'art
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1.1. INTRODUCTION

1.1 Introduction

"OBJECTIF DE CE CHAPITRE est de faire ’état de l'art sur les méthodes de qualification
des MOCN et de révéler les points durs de cette problématique qui seront traités dans les
chapitres 2, 3 et 4.

1.2 Etat de I’art industriel sur I’évaluation des centres d’usi-
nage

De maniére générale, les centres d’usinage sont des moyens qui présentent de grandes qua-
lités telles que la précision, la rapidité et la flexibilité.

Mawussi [Mawussi et Tapie, 2005] distingue 4 applications dont les besoins sont différents.
L’usinage en masse nécessite des machines rigides dont la productivité est grande. Cette ap-
plication est trés souvent présente dans le secteur de ’aéronautique. La deuxiéme application
est celle d’usinage de piéce de formes complexes comme les moules et les outillages et qui né-
cessitent surtout une précision dynamique en suivi de trajectoire. La troisiéme application est
celle de 'automobile ot 'agilité de la machine est un critére important pour satisfaire les temps
de cycle. Enfin, 'usinage des piéces de mécanique générale produites souvent en petite série
présente le besoin de machines plus polyvalentes ayant une bonne ergonomie de programma-
tion. Dans ce contexte, le choix d’un centre d’usinage doit répondre aux contraintes du secteur
d’activité dans lequel il s’inscrit.

Etant donné que I'aptitude de la MOCN & répondre & ces contraintes n’est jamais rensei-

gnée sur la fiche technique de maniére exhaustive, des essais pour I’évaluation de ces machines
paraissent indispensables.
Les MOCN ont plusieurs sources d’imprécision. Pritschow [Pritschow et al., 2002] et Pateloup
|[Pateloup, 2011] ont étudié ces différentes sources. Le diagramme de Pritschow affiché (figure
1.1]) regroupe ces différentes sources pour des machines & structures paralléles et permet de les
classifier selon leurs amplitudes et leurs fréquences. Ce diagramme montre aussi que ces erreurs
proviennent principalement de sources liées a la structure et a I’asservissement. Les erreurs liées
a la structure sont dues principalement au comportement statique, dynamique, thermique et
aux erreurs géométriques.

Les erreurs statiques de la machine sont le résultat des déformations élastiques des différents
sous-ensembles a cause d’un manque de rigidité. Par ailleurs, la dilatation des différents compo-
sants sous l'effet d’un chargement thermique donne des erreurs de nature thermique. Enfin, les
erreurs dynamiques sont celles qui sont dues a des oscillations ou une instabilité lors de 1'usinage.

D’autres erreurs liées plutot a 'asservissement parviennent de la CN qui, elle, peut étre la
cause des écarts entre les consignes et la configuration de travail.

Lavernhe [Lavernhe, 2006] a utilisé les sources présentées a la figure [1.1] mais pour com-
prendre les sources d’imprécisions d’'une MOCN a structure sérielle. De plus, comme illustré a la

14



CHAPITRE 1. PRESENTATION DE L’ETAT DE L’ART
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FIGURE 1.1 — Diagramme des causes d’imprécisions [Pritschow et al., 2002|

figure , Prevost |Prevost, 2011] classe ces erreurs principalement en 3 familles. Ces derniéres
sont le résultat des écarts numériques de FAO (el), les écarts d’exécution (e2) qui sont liés a
la CN et les écarts de nature physiques (e3) qui sont dus a I'évolution de la machine et les

interactions structurales entre celle-ci et la piéce.
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FIGURE 1.2 — Processus d’élaboration UGV |Prevost, 2011
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1.2. ETAT DE L’ART INDUSTRIEL SUR L’EVALUATION DES CENTRES D’USINAGE

Dans son environnement industriel, RENAULT investit principalement dans I’achat de ma-
chines & structures sérielles. Pour connaitre leurs performances et évaluer leurs aptitudes a
répondre aux différentes contraintes de production, deux catégories d’essais se distinguent : les
essais a vide et les essais en charge.

1.2.1 Essais a vide

RENAULT AUTOMATION COMAU appelé aujourd’hui COMAU Castres a mis en place
une procédure pour connaitre les signatures des MOCN. Celle-ci est décrite par Lio dans
[Lio et al., 2002].

Des mesures peuvent étre faites par le servo-trace de la CN de la machine ou par des moyens
de mesure externes. La procédure consiste a vérifier que les caractéristiques dynamiques et ci-
nématiques plus liées a la mécatronique qu’a la mécanique sont en adéquation avec les attentes
de l'usineur et de la maintenance.

L’aptitude du CU doit respecter un cahier des charges (bon réglage de la chaine d’asservis-
sement, le respect de la durée de vie de certains composants, la qualité d’usinage) et nécessite
ainsi un état de référence lié principalement a des mesures ballbar, des mesures de FFT, des
mesures temporelles et I'équilibrage de ’axe vertical. Cet état de référence est aussi appelé le
KMO "Le kilométre 0". Cette procédure peut étre aussi bien utilisée par le constructeur de
machines lors de la phase de mise au point que par les utilisateurs et permet de controler le
bon montage des sous-ensembles de la machine, les réglages et les performances attendues.

Koenig [Koenig, 2009] fait I'état de Part sur les méthodes d’évaluation d’'une MOCN a vide.

1.2.1.1 Le test ballbar

Principe

La qualité géométrique d'une machine est un critére important qui a un impact direct sur
sa qualité de fabrication. L’essai ballbar est une jauge de calibrage d’'une MOCN qui permet de
détecter principalement les défauts géométriques présents sur une machine et les imprécisions
produites par son asservissement.

Historiquement, 1’essai ballbar a été introduit par James B. Bryan [Brayan, 1982] qui a
déposé un brevet d’invention d’une jauge de controle en barre télescopique a bille magnétique
en 1982. Celle-ci permet d’effectuer I’essai appelé aujourd’hui ballbar. Depuis plusieurs auteurs
comme Knapp [Knapp, 1986] et Kakino |[Kakino et al., 1993] ont appliqué la procédure et ont
travaillé sur I'interprétation des résultats. Par exemple, Delbressine [Delbressine et al., 2001
fait partie des premiers a avoir dissocié les erreurs de la structure mécanique de celles des as-
servissements par l'interprétation des essais ballbar. Aprés la révélation de I'intérét de ’essali,
celui-ci est devenu un outil couramment utilisé pour I’évaluation des performances des ma-
chines. Cet outil peut aussi bien étre utilisé par le fabricant machine aprés I’assemblage des
différents sous-ensembles que par le client pendant la phase de réception.

16



CHAPITRE 1. PRESENTATION DE L’ETAT DE L’ART

L’essai ballbar est intéressant de par la simplicité de sa mise en ceuvre et les faibles cofits
liés a son utilisation. Cet essai consiste a effectuer une interpolation circulaire a vide entre deux
axes. Les écarts radiaux constatés entre le cercle théorique et la trajectoire effectuée permettent
de constater les imprécisions de 'interpolation et de renseigner sur les défauts présents dans la
machine.

Le systéme ballbar

Renishaw décrit le ballbar de la figure comme un capteur télescopique linéaire avec billes
de précision & chaque extrémité. Ce capteur comprend deux supports magnétiques de précision.
Si le premier est réglable et fixé sur la table de la machine, le second est directement implémenté
en broche. Pendant son utilisation, les billes du capteur sont placées cinématiquement dans des
coupelles magnétiques. Cet agencement permet au systéme ballbar de déterminer les faibles
variations de rayon lors des déplacements circulaires programmés autour du support.

g
et
~

FIGURE 1.3 — Le systeme Ballbar QC20w de Renishaw

Interprétations

D’aprés Koenig [Koenig, 2009], en un seul test ballbar, une douzaine d’erreurs peut étre
identifiée parmi lesquelles figurent des erreurs géométriques et des erreurs d’asservissement.
Les erreurs de nature physique pouvant étre détectées sont principalement dues aux jeux d’in-
version du sens de marche sur les axes concernés, les défauts de perpendicularité, les défauts
d’asservissement, les glissements intermittents, les défauts d’équerrage, les jeux latéraux, etc.

La figure illustre un résultat de test sur une machine de modéle Robodrill du fabricant
japonais Fanuc.
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FIGURE 1.4 — Essai d’interpolation circulaire entre I’axe X et Y d’un Robodrill Fanuc

D’apreés le fournisseur Renishaw, 1’essai effectué a faible vitesse permet d’évaluer les dé-
fauts géométriques de la machine, tandis que 'essai effectué & grande vitesse permet d’analyser
ses défauts dynamiques. Cet outil peut aussi étre utilisé comme moyen d’optimisation des
réglages fins de 'asservissement machine. Dans ce contexte, il existe aussi plusieurs normes
comme ANSI/ASME B5.54 [ANSTASMEBS554, 1992], ISO 230-1 [ISO2301, 2012] et ISO 230-2
[ISO2302, 2014] qui permettent d’obtenir, selon le besoin, différents tracés.

Les mesures peuvent étre effectuées avec les moyens intégrés dans la commande numérique
ou par l'intermédiaire d'un dispositif indépendant comme les capteurs de commerce du type
Renishaw ou Heidenhain. Ces derniers permettent contrairement au ballbar numérique (effectué
par mesure interne) d’intégrer les défauts de la géomeétrie de la machine comme la perpendicu-
larité entre les axes de l'interpolation.

1.2.1.2 Analyse fréquentielle

Principe

L’analyse fréquentielle est un essai qui vient compléter ’essai ballbar. Son exécution permet
d’obtenir une représentation de la fonction de transfert de la boucle de régulation d’asservisse-
ment sous la forme d’un diagramme de Bode. Celui-ci comprend une représentation fréquentielle
de 'amplitude en (dB) et de la phase. D’aprés [Koenig, 2009], cette représentation permet de :

— Tllustrer les marges de stabilité face aux imprécisions d’axes par 'analyse de 1’éloignement
de la FRF du point limite de stabilité (Gain = 0, Phase = -180 ). En effet, plus la FRF
est éloignée, plus le systéme est amorti).

— Caractériser les éventuelles résonances des systémes mécaniques tels que les axes et le bati.

— Connaitre la bande passante du systéme mécanique. Cette plage est caractéristique du
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domaine fréquentiel dans lequel la machine a un temps de réponse suffisant pour rattraper
les perturbations. Cet essai est aussi utilisé par des fournisseurs de machine pour régler
et optimiser les parameétres de la boucle d’asservissement.

Graphiquel <Tr.1:£1axe>
Tr.1:¥anation d'amplitude Repére X : 58.5938 Hz, -71.9519 deqg.
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FIGURE 1.5 — Tracé de la FRF de la boucle de régulation CN [Koenig, 2009]

Méthode d’obtention

Cette mesure peut étre effectuée grace aux fonctions intégrées dans la CN. La fonction de
transfert de la boucle de régulation d’asservissement est obtenue grace aux systémes de me-
sures internes de la machine.

L’évaluation peut étre effectuée pour un axe donné. Une excitation d’amplitude trés faible
est, par conséquent, communiquée a I’axe comme schématisé a la figure Celle-ci est effec-
tuée de maniére périodique sur une plage fréquentielle bien définie. Un diagramme de gain et de
phase peut donc étre établi entre la réponse mesurée souvent par le codeur (ou la régle optique
pour certaines machines) et la consigne.

<«<——> Réponse

Excitation ‘

[ e O

FIGURE 1.6 — Essai d’excitation périodique d’un axe de technologie vis a bille
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1.2.1.3 Analyse temporelle

Il existe une approche par mesure temporelle qui permet de révéler des informations ne
pouvant pas étre obtenues par 'approche précédente. Les résultats peuvent étre obtenus grace
& une fonction intégrée dans la CN. Cet essai vise a évaluer le temps de réponse, les fréquences
d’oscillation, les amplitudes des dépassements et les valeurs atteintes de vitesse et de courant
au niveau des servomoteurs. Ce courant n’est que I'image du couple exercé sur les axes.

Cet essai est intéressant car d’une part, il permet de vérifier certains paramétres comme la
vitesse maximale et les accélérations annoncées par le constructeur. D’autre part, la réponse du
systéme permet d’envisager des réglages au niveau de la boucle d’asservissement afin d’optimiser
la rapidité et la précision du systéme mobile.

Graphl <Tr.1:X1-axis;Tr.2:X1-axis>
| Tr.1:Position setpoint

Tr.2:Pos. act.val. meas.sys 1 Y marker:  -488.4577 mm / Delta Y: 0.0002 mm
-488.4550 " ' 1 H H H H ; ; -488.4550
-»mm<---- ------- R At LRI SELEEE S | SER 1
4884650 || : i ¢ ir.q 1 ! ‘iz ! || -488.4650
24000000 Lin/ms J036.0000

FIGURE 1.7 — Tracé des déplacement en fonction du temps, prélévement CN Siemens
(|[Koenig, 2009])

La figure illustre une acquisition par la CN et montre une évolution de la position réelle
(courbe verte) vers la consigne (courbe bleue). Les courbes de courant et vitesses peuvent étre
obtenues de la méme maniére.

1.2.1.4 Les dilatations thermiques

Les erreurs thermiques sont celles dont la cause est une déformation de la machine a cause
de I'augmentaton de la température de ses composants. Ces erreurs se traduisent par des dé-
placements relatifs entre I'outil et la piéce mettant en cause la précision de la machine.

Ramesh [Ramesh et al., 2000] fait ’état de I'art sur les sources possibles sur I’échauffement
de la machine et distingue les erreurs thermiques en deux catégories, celles qui dépendent de la
position et celles qui y sont indépendantes.

Afin de pallier le probléme de la dilatation thermique, les fournisseurs équipent leurs ma-
chines par des systémes de compensations thermiques. Ces compensations peuvent étre effec-
tuées en temps réel en corrigeant rapidement les éventuelles dérives en position. Aussi, d’autres
fournisseurs comme le japonais Fanuc ou le suisse Mikron ont choisi d’équiper leurs machines
de systémes de compensation utilisant une courbe obtenue par apprentissage (cf. Annexe D).
Cette derniére permet de connaitre la dérive de position en fonction des mesures de tempéra-
tures.
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Méme si les performances des systémes de compensation présentent de grandes perfor-
mances, leur efficacité peut étre différentes d’'une machine a 'autre. C’est la raison pour laquelle
RENAULT procéde a I'évaluation des déformations de la machine sous 'effet des dilatations
thermiques. Pour ce faire, le bridage d’'une piéce ayant une surface horizontale et une surface
cylindrique de référence permet par des palpages cycliques suivant les 3 axes de translation de
comprendre la facon avec laquelle la machine se déforme dans le temps et en fonction de 1’évo-
lution de la température. Cela permet aussi de connaitre le temps requis par la machine avant
d’atteindre sa température de stabilisation thermique. En effet, une machine qui atteint rapi-
dement sa stabilisation thermique sans augmentation excessive des températures est considérée
bonne, de ce point de vue.

1.2.1.5 Evaluation des seuils vibratoires

Principe

L’évaluation des niveaux vibratoires est une approche qui se base sur certains critéres obte-
nus a partir de mesures pour définir ’état de santé des paliers de broche. Cette méthode peut
se faire aussi bien pour le suivi des dégradations de la broche pendant sa durée d’utilisation
que pendant la phase de réception de nouvelles machines.

Beaucoup d’utilisateurs comme RENAULT se donnent des seuils vibratoires définis comme
la limite & ne pas dépasser. Cette derniére est, pour certains, obtenue par apprentissage et
permet de juger la bonne dynamique de rotation de leurs nouvelles broches.

Des fabricants et réparateurs de broche comme I'allemand WEISS se basent sur la méme
procédure, en essayant ses broches sur des bancs de test adaptés, avant de les livrer a ses clients.

Mesure

La mesure est effectuée grace a 'apport d’un accéléromeétre sur la broche dans le but d’effectuer
une mesure radiale. L'instrument de mesure doit étre, selon la marge de manceuvre, positionné
au plus proche du palier. En revanche, il est important de noter que les seuils peuvent étre par-
fois différents entre les différents paliers. Ce constat n’est pas choquant car ces seuils peuvent
dépendre entre autres de la technologie et la taille du roulement utilisé et de sa précharge.

Il existe plusieurs critéres pouvant étre extraits du signal d’acquisition pour la surveillance
des niveaux vibratoires. Les critéres globaux les plus couramment utilisés sont I'accélération
efficace Arprs (RMS : Root Mean Square) et la vitesse efficace Vzprs. Ces deux derniers peuvent
aussi bien étre calculés sur la totalité du signal en prenant en compte toute la plage fréquen-
tielle de la mesure ou sur un signal filtré. Bisu [Bisu, 2012| évoque la méthode de I'enveloppe
spectrale qui permet d’analyser le comportement dynamique des paliers de broche. En effet,
les critéres d’évaluation peuvent étre déterminés autour de certaines fréquences telles que les
fréquences caractéristiques de la cinématique du roulement. Ces derniéres sont trés souvent
fournies par les fabricants de machines. Elles correspondent a :
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— La fréquence de passage des billes sur la bague intérieure.

— La fréquence de passage des billes sur la bague extérieure.

— La fréquence de rotation des billes autour de leur propre axe.
— La fréquence de rotation de la cage.

Dans l'article de De Castelbajac [De Castelbajac et al., 2010], les formules permettant d’ob-
tenir ces fréquences sont illustrées (cf. Annexe B). D’apreés lui, il est impossible de mesurer le
comportement d’un roulement indépendamment de 'autre car les vibrations se transmettent
d’un roulement & 'autre.

1.2.1.6 Tester les vérins d’équilibrage des axes verticaux

L’élément mobile qui se déplace verticalement est soumis & la pesanteur. Cette derniére
présente un risque de chute de cet élément mobile. De plus son effet ajouté aux efforts de frot-
tement et aux efforts de coupe rend le réglage de l'asservissement plus délicat, du fait de la
non-symétrie du systéme dans un sens et dans 'autre. Le role des systémes d’équilibrage consiste
a compenser le poids des sous-ensembles mécaniques et vaincre les frottements qui s’opposent
aux déplacements tout en évitant le sur-dimensionnement des servo-moteurs, 'usure des patins
et le contréle permanent de I’axe méme en cas de panne électrique.

Pour assurer le bon fonctionnement des axes de déplacement verticaux, certaines machines
sont équipées de systémes d’équilibrage par contrepoids avec liaison par chaine aprés renvoi sur
poulie. Ce systéme présente plusieurs inconvénients tels que sa grande inertie et son encombre-
ment di au volume du contrepoids et son déplacement qui est égal a la course [Sachot, 1995|.
La plupart des nouvelles machines sont disposées de vérins hydrauliques d’équilibrage équipés
de régulateurs de pression. Cette derniére peut étre fournie par une pompe a pression constante
équipée de clapets pilotés permettant a ’huile de s’échapper dans I'un des sens du mouvement.

Pour le controle d’équilibrage des axes verticaux de déplacement, la démarche utilisée par
Lio |Lio ef al., 2002] consiste & exécuter un déplacement de montée et descente sur 100 mm
en partant du milieu de I'axe vertical. L’analyse de la consommation du courant du moteur
permet d’évaluer le bon fonctionnement du vérin d’équilibrage. Lio [Lio et al., 2002] évoque que
le fonctionnement de ce dernier est satisfaisant quand le courant consommé & la montée et la
descente est identique.

1.2.2 Mesure en charge

Bien que les mesures a vide permettent d’avoir une bonne idée sur les différents compor-
tements des MOCN, celles-ci restent insuffisantes car elles ne permettent pas de prendre en
compte les chargements mécaniques de 'usinage. Lors de son utilisation en fabrication les
différents sous-ensembles de la machine subissent des sollicitations du type thermomeécanique
(|[Prevost, 2011]). Celles-ci entrainent des dilatations et des déformations qui ne peuvent pas
étre prises en compte lors de la qualification a vide.
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Si la mesure en charge ne permet pas de connaitre la part des phénoménes influant sur
la qualité d’usinage, celle-ci permet d’apprécier le comportement global de la machine et de
valider son aptitude a respecter la qualité de fabrication souhaitée. Différents usinages ainsi que
des piéces "test" existent pour ’évaluation des MOCN.

1.2.2.1 Qualification par la piéce NAS

L’usinage d’une piéce normalisé constitue un moyen efficace pour I’évaluation des perfor-
mances de précision d’'une MOCN. Bien que cette approche ne permette pas d’examiner les
différents sous-ensembles d'une machine, celle-ci sert a I’évaluer dans sa globalité. Cette ap-
proche ne prend pas en compte toutes les conditions d’usinage et les utilisations potentielles
[Prevost, 2011].

L’usinage de la piéce NAS présentée a la figure [1.§| est codifié par les normes ISO 10791-7
[ISODIS107917, 2014] et NF E60-172-7 [NFE601727, 1998] pour la qualification des perfor-
mances des MOCN et la connaissance de leurs aptitudes a effectuer des usinages précis.

L’usinage d’une telle piéce fait appel a un certain nombre d’opérations difficiles regroupant :
— L’usinage de 4 plans inclinés a 45 par interpolation linéaire.

— L’usinage d’un alésage et un cylindre par interpolation circulaire.

— L’usinage d’un plan incliné a faible pente 5.

Le controle de cette piéce permet de vérifier 'exactitude des géométries usinées et de quan-
tifier les écarts obtenus par rapport a la cible. Si cette piéce est usinée dans des conditions
particuliéres, celle-ci permet d’obtenir une image réaliste sur la précision de la MOCN. D’aprés
Koenig [Koenig, 2009], certains experts (usineurs confirmés) arrivent par un seul examen vi-
suel des surfaces a reconnaitre un certain nombre d’anomalies et & en expliquer les causes. Par
exemple, un défaut important sur I’état de surface correspond a4 un mauvais traitement des
fréquences de résonance ou des accélérations trop élevées. La présence de méplats & chaque
quadrant du cercle correspond a une mauvaise compensation des jeux d’inversion des axes.

Geldart |[Geldart, 2003] s’est servi de cette piéce pour comparer des machines UGV a struc-
ture paralléle avec des machines a structure sérielle. Cette piéce peut étre réalisée avec des
matériaux de duretés différentes permettant de mettre en évidence la différence de compor-
tement de la machine face a des sollicitations différentes. D’aprés Pateloup [Pateloup, 2011]
I'usinage d’une piéce de matiére dure permet davantage d’évaluer sa rigidité. Géldart a conclu
que les machines a structures sérielles ont un meilleur comportement dynamique. Cette conclu-
sion est justifiée par une rugosité deux fois meilleure comparée a celle obtenue par les machines
a structures paralléles. Aussi, ces derniéres ont une moins bonne aptitude & usiner des enti-
tés élémentaires de type rectitude et planéité. Un résultat qui, contrairement aux machines a
structures sérielles, s’explique par la complexité de la commande en mouvement de ’outil.
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Cylindre intérieur

Cylindre extérieur
Face inclinée a 45°
Face inclinée a 5°
1 rFace alignée avec l'axe y
} §

(b) Photo de la piéce usinée
avec la machine paralléle

(a) Nature des entités usinées

FIGURE 1.8 — Piéce NAS |Geldart, 2003|

1.2.2.2 Les piéces Test RENAULT

L’utilisation de la piéce "test" ne se limite pas a I'utilisation de la piéce NAS. La conception
d’une piéce "test" peut méme étre adaptée a un besoin spécifique de fabrication. Par exemple,
pour la qualification des CU, RENAULT dispose de plusieurs conceptions de piéces "test",
de matiéres différentes et disposant d’entités d’usinage typiquement rencontrées sur les blocs
moteur, les carters cylindre, les culasses et les carters de boite de vitesse. La piéce test illustrée
a la figure [I.9]a été congue par le CETIM pour RENAULT. Celle-ci comprend principalement
des usinages d’interpolation circulaire, de taraudage, de percage et de détournage.

Interpolation 3 X {Ressaut _
circulaire @ 80 Interpolation
Trou & 9.5 y -'. - circulaire & 25
10 x{ ’ : - |
Alesage@l(}et@mj{a—'::_ ’._ j o
a - - '.. ' -

w7

Y

FIGURE 1.9 — Géométrie d’une piéce test RENAULT [Mawussi et Tapie, 2005|

1.2.2.3 Evaluer la capabilité d’une machine

La méthode

D’aprés Boulanger |Boulanger et al., 2006| "L’étude de la capabilité du moyen de produc-
tion revét un caractére particuliérement important lors de la réception et de la qualification
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d’un nouveau moyen de production."

La capabilité d’une machine est son aptitude a réaliser des piéces bonnes. Sur une courte
durée, un nombre défini de prélévement de piéces est effectué dans des conditions de travail
stables. Celles-ci sont produites sur la méme machine ayant les mémes réglages. La dispersion
de la production est appelée ici la dispersion intrinséque de la machine.

Pour une distribution statistique du type loi normale comme & la figure [I.10] la distribution
de la population est répartie telle que :

— 68 % des valeurs appartiennent a [X,, — 0; X,,, + 0|
— 95 % des valeurs appartiennent a |X,,, — 20; X, + 20|
— 98 % des valeurs appartiennent a [ X, — 30; X,, + 30|

Ou X, est le centrage de la valeur moyenne.

Population
A

X,—20 [X,-0 X X,to| X,+20

FIGURE 1.10 — La loi normale

Le calcul de la capabilité est déterminé par la comparaison de l'intervalle de tolérance visé
a la dispersion trouvée. Par conséquent, 'indice de capabilité Cam s’exprime par la relation :

(1.1)

Ou IT, T et T; sont respectivement I'intervalle de tolérance lié a la qualité de production et
ses limites supérieure et inférieure. Pour que la capabilité du moyen de production soit consi-
dérée bonne il faut que ce terme soit supérieur a 1.
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De plus, le facteur C,,,;, permet d’évaluer la centrage de la distribution par rapport a I'I'T. Ce
facteur est important surtout dans le cas des lois dissymétriques. Il doit étre également supérieur
a 1 pour que les échantillons controlés soient considérés comme conformes. Son expression est
Conk = min(Chys, Cri) tel que :

T, — X,
O =5
L XalT (1.2)
mi T 30_

Critéres d’acceptation

De point de vue industriel, pour qu'un moyen soit jugé apte, il doit pouvoir produire sur
une durée assez longue avec un taux de non-conformité inférieur aux exigences contractuelles.
Ces taux sont définis a partir de la valeur de ’écart-type o.

La figure schématise les 3 cas types pouvant étre rencontrés durant le processus d’éva-
luation de la capabilité d’une machine & exécuter un usinage donné.

Ti Ts Ti Ts TI

=

X I X

X X X X
Cap ou Cam correct Capou Cam comect Cap ou Cam incomrect
Cmik ou Cpk correct Cmik ou Cpk incorrect Cmk ou Cpk incorrect

() processus capable (B recentrer le processus  (€) diminuer la dispersion

FIGURE 1.11 — Cas types de capabilité [Boulanger et al., 2006]

Les industriels se basent sur des normes comme NF X06-033 [NFX06033, 1995] et NF E60-
181 [NFE60181, 2001] pour évaluer la capabilité de leurs moyens pour exécuter un processus
donné. Pour évaluer la capabilité et le centrage, les indices Cam et (), sont analysés comme :

— Cam > 1.33 et C,,, > 1.33 : machine capable et centrée
— Cam > 1.33 et C,,;, < 1.33 : machine capable mais mal centrée
— Clam < 1.33 : la machine n’est pas capable
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1.2.3 Conclusion

Bien que les méthodes citées dans la partie précédente permettent d’évaluer plusieurs ca-
ractéristiques d’'une MOCN, celles-ci ne se penchent pas sur les propriétés de la machine qui
garantissent une coupe stable. C’est la raison pour laquelle, la suite de ce chapitre sera consa-
crée pour la présentation de la théorie de la stabilité de coupe et les méthodes existantes pour
I’évaluation du comportement dynamique des MOCN.

1.3 La stabilité de la coupe

1.3.1 Introduction

Les vibrations en usinage sont un phénoméne trés connu. Selon leur nature, ces vibrations
peuvent avoir des incidences plus ou moins graves sur la qualité de production. Celles-ci se
distinguent principalement en deux grandes familles : les vibrations forcées et vibrations auto-
entretenues.

1.3.2 Les vibrations en usinage
1.3.2.1 Vibrations forcées et moyens d’optimisation

Les vibrations forcées sont générées par des sollicitations périodiques. Par exemple dans une
coupe discontinue comme dans le fraisage, celles-ci sont attribuées a la fréquence de passage des
dents. D’aprés Seguy [Seguy, 2008] ce type de vibration dégrade peu I'état de surface de la piéce
usinée et peut-étre a l'origine de quelques défauts tels que le défaut de position. Afin de limiter
leur impact, Moreau [Moreau, 2010] recommande d’avoir une coupe la plus continue possible.
Cet objectif peut étre atteint en agissant, dans la limite du possible, sur I'angle d’hélice de
la fraise. Généralement, les vibrations forcées générent des conditions de coupe transitoires a
Pentrée et a la sortie de la matiére.

Ces vibrations deviennent ennuyeuses quand elles affectent la qualité de la piéce. Koppka
|[Koppka, 2008] s’est intéressé au procédé d’alésage. Un procédé qui est souvent utilisé dans des
opérations de finition ou semi-finition. Bien que les profondeurs de passe sont généralement
faibles dans ce type d’opération, les vibrations forcées dégradent parfois ’état de surface des
piéces usinées. Koppka a étudié ce procédé et a montré que les défauts qui apparaissent sur la
piéce, aprés un usinage de finition, dépendent principalement de la fréquence d’excitation et les
défauts d’excentration de I’axe de I'outil par rapport a 'axe du trou a aléser. Il a montré que
les excitations forcées peuvent activer les modes propres des outils et générer par conséquent
des résonances. Il parait donc indispensable de veiller sur le bon choix des conditions de coupe
afin d’éviter que ces vibrations forcées se transforment en résonance.

1.3.2.2 Vibrations auto-entretenues

Les vibrations auto-entretenues appelées aussi broutement sont relatives a un phénoméne
purement dynamique. Etant resté longtemps incompréhensible, elles ont été qualifié par Tay-
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lor [Taylor, 1907] comme "Le plus obscur et le plus délicat de tous les problémes de I'opérateur".

Si ce phénoméne est trés néfaste pour l'usinage, celui-ci peut impacter les piéces (figure
1.12)) et les moyens de fabrication. En effet, il dégrade fortement I’état de surface en faisant
apparaitre des stries visibles a I'ceil nu. De plus, d’aprés Thevenot |Thevenot, 2005| et Robert

[Robert, 2006], 'outil et la broche peuvent s’user d’une fagon prématurée.

(a) Sans vibration auto-entretenue (b) Avec vibrations auto-entretenues

FIGURE 1.12 — Impact du broutement sur une surface usinée [Seguy, 2008]

Seguy a fait I’état de I'art sur les causes des vibrations auto-entretenues. Ces derniéres sont
principalement la cause du phénoméne de régénération, le couplage modal ou encore des phé-
nomenes non linéaires qui apparaissent |Moreau, 2010].

Vibrations régénératives

Les raisons de 'apparition du broutement sont nombreuses. L’une des principales causes est
le phénomeéne de régénération de surface. Cette théorie inventée par Tobias |Tobias et Fishwick, 1958]
se base sur le constat que les passages successifs des dents se font sur une surface déja réalisée.
Dans un cas d’étude Fong [Fong, 2000] montre pour les machines UGV, les vibrations auto-
entretenues sont le résultat d’un manque de raideur dynamique.

Le couplage modal

L’instabilité peut aussi apparaitre a cause du couplage des modes de vibration. Cette théorie
qui a été inventée par Tlusty et Polacek [Tlusty et Polacek, 1963|. Celle-ci explique que pour
un outil donné d’usinage, il est possible que ce dernier ait deux degrés de liberté orthogonaux
dont les fréquences libres sont proches voire identiques. Etant donné que ces modes peuvent
s’exciter par les efforts de coupe, outil peut, conformément a la description de la figure [I.13]
se mettre a vibrer en suivant un mouvement elliptique.
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FIGURE 1.13 — Illustration du couplage modal |Riviére-Lorphévre, 2007]

La friction entre ’outil et la piéce

L’approche présentée par Bailey dans [Bailey, 1975] explique le broutement comme un phé-
nomeéne de friction intrinséque a la coupe se produisant par le frottement non linéaire entre la
face de coupe et la piéce. En revanche, d’aprés Hasting [Hasting et al., 1980], les interactions
thermomécaniques peuvent avoir une contribution mineure sur ’établissement du broutement.

1.3.3 Modélisation des vibrations régénératives

D’aprés Altintas [Altintas, 2012], les vibrations régénératives constituent la principale cause
de broutement. Quand l'outil attaque la matiére, un échelon d’effort est provoqué. Ce dernier
provoque des oscillations plus ou moins importantes de 'outil ou de la piéce. Ces oscillations
générent une premieére surface ondulée. Lors du prochain passage de dent sur la premiére surface
ondulée, I'épaisseur de copeau devient variable. Etant donné que leffort de coupe est dépen-
dant de la section coupée, la variation de cette derniére génére une variation d’effort qui elle
entraine & son tour de nouvelles excitations et des ondulations de plus en plus conséquentes.
Ce phénomeéne s’appelle 'auto-entretien des vibrations.

Deux évolutions sont possibles. Le premier cas correspond a un faible déphasage entre les
ondulations existantes sur la surface et les nouvelles ondulations subies par un nouveau pas-
sage de plaquette. Par conséquent les efforts varient moins et provoquent moins d’effets sur
I’auto-entretien des vibrations. D’ailleurs, c’est dans ce cas de figure qu’il est recommandé de
se placer pour limiter le broutement.

Le deuxiéme cas correspond & un grand déphasage entre les ondulations des passages suc-
cessifs des plaquettes. Cette situation est défavorable car la section de copeau varie de maniére
significative et s’accompagne donc par de grandes variations des efforts de coupe. D’aprés Se-
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guy [Seguy, 2008| et Thevenot [Thevenot, 2005|, dans ce cas, si le systéme usinant ou la piéce
présente un manque de raideur ou d’amortissement, le broutement peut alors s’établir.

1.3.3.1 La fonction de transfert

La fonction de réponse en fréquence notée aussi FRF permet de connaitre la capacité du
systéme a transmettre ’énergie contenue dans le signal d’effort communiqué par une excitation
donnée. Son unité de mesure est le rapport entre I'unité de la grandeur physique de la réponse
et I'unité de 'excitation.

D’aprés Costes [Costes, 2010], une fonction de transfert sert a analyser quantitativement le
comportement dynamique du systéme étudié. Celle-ci peut étre déterminée expérimentalement
par la technique d’impact au marteau dynamométrique. Cette derniére est couramment appelée
"sonnage" et correspond a la méthode la plus utilisée industriellement. Elle est illustrée a la

figure

FIGURE 1.14 — Technique d’impact au marteau dynamomeétrique

La FRF peut étre représentée par un modéle a 1 ou plusieurs degrés de liberté. D’aprés
Ewins [Ewins, 2000] son expression pour un systéme a 1 seul ddl comme :

1/k
(= (2P +2E(2)
Ot w, wy, k et £ sont respectivement la pulsation, la pulsation propre, la raideur et ’amor-
tissement de la structure.

H(jw) = (1.3)

1.3.3.2 Les efforts de coupe

Description

La géométrie de I'’engagement de 1’aréte de coupe d’un outil est conventionnellement décrite

comme & la figure Ou :

— h est I'épaisseur de coupe (mm)
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FIGURE 1.15 — Géométrie de ’engagement d’une aréte de coupe

— b est la largeur de coupe (mm)

— [ est 'avance (mm)

— a, est la profondeur de passe (mm)
— K, est Pangle de direction d’aréte ()

Ces grandeurs sont liées entre elles par les relations :

sin(r,) (1.4)
h = fsin(k,.)

L’effort total de coupe est la résultante qui agit sur 'outil lors de ’enlévement de copeaux.
Celui-ci se décompose en un effort tangentiel, F}, un effort radial F,. et un effort axial F,. L’ef-
fort tangentiel agit dans la direction de la vitesse de coupe, 'effort radial est exercé selon la
direction radiale et I'effort axial est perpendiculaire aux deux autres comme l'illustre la figure

LI

b:

L’expression fondamentale des efforts s’écrit pour chaque composante comme :

F, = K;bh. (1.5)

Avec i =t,r,a
Les pressions spécifiques de coupe sont définies comme le rapport de chacune des compo-
santes et la section coupée. Celles-ci s’expriment souvent en MPa telles que :

. s . . . . . F
— La pression spécifique de coupe suivant la direction tangentielle it
— La pression spécifique de coupe suivant la direction radiale %
Dans la littérature, il existe plusieurs modéles pour représenter la loi de coupe en usinage.

Chacun de ces modéles présente des points forts et peut-étre mieux adapté que d’autres pour
un domaine d’application donné. Alauddin [Alauddin, 1993] fait I’état de I’art sur les différents
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F,

FIGURE 1.16 — Efforts exercés par I'outil sur la piéce

modéles d’efforts de coupe existant. Dans ce qui suit, seront présentées seulement les lois de
coupe les plus couramment utilisées que sont la loi de Kienzle et la loi affine.

Loi de Kienzle

Cette loi a été développée par Kienzle et Victor [Kienzle et Victor, 1957]. Etant donnée que
les lois de coupe rencontrées en usinage sont trés rarement linéaires, la relation de Kienzle per-
met d’exprimer la pression spécifique de coupe de I’équation comme une fonction puissance
de I’épaisseur de coupe h. Aussi, cette loi considére que les efforts de coupe sont proportionnels
a la largeur de coupe b.

D’aprés cette loi, K; s’exprime comme :

K=k, h™™, (1.6)

ol k;11 n’est plus une pression et m; est un coefficient souvent compris entre 0 et 1. Ces
deux parameétres sont déterminés expérimentalement.

Le calcul des forces a ’aide de la relation n’a un sens que si les essais étaient reproduits
dans les mémes conditions que celles ayant servi & l'identification de ces paramétres. Comme les
coefficients spécifiques de coupe dépendent de différents facteurs (I'usure, la lubrification, les
angles de coupe, la matiére, les conditions de coupe, etc), des coefficients correcteurs peuvent
étre intégrés et permettent d’exprimer k;1; comme un produit d’une valeur de référence £, et
des coefficients correcteurs k; ([Debongnie, 2006] et [Petropoulos et al., 2005]).

ki,ll - k;;k,ll H kj. (17)
j=1

La loi de Kienzle permet, en s’appuyant sur les équations et d’exprimer les 3 com-
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posantes d’effort de coupe pour ¢ = t,r, a comme :
E = kz"llbhlimi. (18)
Loi affine

Dans la littérature, plusieurs références Debongnie [Debongnie, 2006] et Masset [Masset, 2004]
évoquent le modéle affine d’effort de coupe. Partant toujours du principe que I'effort est propor-
tionnel a la largeur de coupe. Une loi affine est souvent utile car elle permet de décrire 1'effort
autour d'un point de fonctionnement en épaisseur de coupe. Elle s’exprime pour ¢ = t,r,a
comme :

F, = Cibh + Cs. (1.9)

Contrairement a la réalité, d’aprés I’équation [I.9] ce modéle donne un effort non nul pour des
épaisseurs de coupe nulle. Ce constat permet de rappeler la restriction du domaine d’utilisation
de ce modéle aux application d’ébauche.

Loi de Kienzle - affine

Comparaison du modele de Kienzle et du modele affine
1200 T T T

: T
— Modéle affine
------ Modéle de Kienzle

1000

800 -

600 Point de fonctionnement nominal |

Fc (M)

400 -

D I I I 1 I I
Q 0.1 0.2 0.3 0.4 Q0.5 0.6 0.7 08 09 1

h{mm)

FIGURE 1.17 — Comparaison d’une loi de Kienzle et une loi affine autour d’'un point de fonc-
tionnement |[Le Lan, 2007]

Le modeéle Kienzle peut étre linéarisé autour d’un point de fonctionnement hg. Son expression
linéarisée est :
OF;

Fiotfine = (%)hoh + Cs. (1.10)
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La dérivée de l'effort F; autour de hy permet d’écrire en s’appuyant sur I’équation :
el
oh

L’expression de I'effort de coupe linéarisé au voisinage de hg s’exprime a ’aide des équations

LI0 et [L11]:

Jho = (1 —m)ky1,ibhg ™. (1.11)

E,affine = (1 — ml)k117zbhamlh + mikllﬂ'bhéimi. (112)
1.3.3.3 Les lobes de stabilité

P Instable

ap,Iimite

ap,critique -------------------------------------

Stable

FIGURE 1.18 — Diagramme des lobes de stabilité

Un graphique des lobes de stabilité est affiché (figure [1.18). Cette représentation est tres
connue aussi bien dans le milieu scientifique que le milieu industriel. Il comprend deux domaines
qui sont séparés par la limite de stabilité. Bien que le domaine situé en bas de la courbe repreé-
sente les conditions de coupe stables, celui qui est situé au-dessus représente les conditions de
travail instables. L’axe des ordonnées de ce graphique représente I'engagement de 'outil pour
une opération donnée. L’échelle des abscisses représente la vitesse de rotation de broche.

Naturellement, ’'usineur cherche a choisir les conditions de travail de maniére a maximiser
I'enlévement de matiére (ou productivité). Cela se traduit par une grande vitesse de rotation
et une grande profondeur de passe. En revanche il est important de noter que le choix d’une
condition de coupe stable ne garantit pas un faible niveau d’oscillations. Cette amplitude peut
dans certains cas étre néfaste pour la durée de vie des outils [Costes, 2010] et la qualité des
piéces finies.

Les voies les plus connues pour la construction des lobes de stabilit¢ sont la méthode
purement expérimentale se basant sur 'usinage de piéce, cette méthode a été¢ exploitée par
[Wang, 1996] et |Liljerehn et Abrahamsson, 2013]. La méthode semi-analytique introduite par
Tlusty [TTusty et Spacek, 1954a] se base sur la résolution analytique de 1’équation de la dy-
namique de coupe dans le domaine fréquentiel. Par ailleurs, la méthode de la SD (semi-
discrétisation) se base sur la discrétisation des termes retardés de I’équation de la dyna-
mique. Celle-ci a été introduite par [Insperger et Stéphan, 2004] et étendue au fraisage par
[Insperger et al., 2005]. Corduan [Corduan, 2006b] montre que ces deux derniéres méthodes
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donnent des résultats similaires mais sont mal adaptées pour des usinages & faibles engage-
ments.

Remarque : Pour la production de piéces automobiles en fonte telle que c’est le cas pour
la production du moteur ROM en fonte GL, les vitesses de rotation sont généralement faibles
ce qui génére des fréquences d’excitation trés petites devant les fréquences propres du systéme
usinant (|[Le Lan, 2007]). Dans la plage des conditions de travail, les lobes de stabilité sont
aplatis et par conséquent ils sont moins bien exploitables. Ainsi, le domaine stable est limité
par la droite horizontale qui correspond a la profondeur de passe critique ape,;.

1.3.4 Bilan sur les méthodes utilisées pour la prédiction des lobes de
stabilité

Une MOCN est rarement destinée pour effectuer un seul type d’opération. Dans les modéles
existants pour la prédiction des lobes de stabilité, il existe des modéles a 1 ou plusieurs ddl
pour différentes opérations d’usinage. Dans la suite seront présentés les principaux modéles
historiques de prédiction des lobes de stabilité :

— Modele de tournage : Prédiction des lobes en coupe continue a l'aide d’un systéme a 1 ddl.

— Modeéle de percage/alésage : Prédiction des lobes en coupe continue a 'aide d’un systéme
a 4 ddl

— Modéle de fraisage : Prédiction des lobes en coupe discontinue a 'aide d’un systéme a 2
ddl.

1.3.4.1 La méthode analytique pour un systéme a un seul ddl (Cas du tournage)

La caractérisation dynamique du systéme est trés importante dans la prédiction du brou-
tement. Tlusty [Tlusty, 1957] et Merritt [Merritt, 1965] utilisent un modéle analytique pour la
modélisation des vibrations régénératives en tournage. Etant dans une configuration de coupe
ininterrompue, les vibrations de 'outil générent des ondulations sur la surface. Lors du prochain
passage, si le déphasage entre les anciennes et les nouvelles oscillations de I'outil est grand, le
broutement peut se déclencher au-deld d’un certain seuil de profondeur de passe.

Dans ce qui suit une présentation de la méthode analytique de prédiction des lobes de sta-
bilité en tournage est détaillée. Dans cette présentation, 'outil est considéré comme le systéme
flexible et modélisé par un systéme linéaire & 1 ddl (figure [1.19)).

Les principales hypothéses sont :

— La piéce a un comportement trés rigide.
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— L’outil est le systéme le plus flexible, il est modélisé par un modéle dynamique linéaire a
un seul ddl.

— La loi de coupe est linéaire : L’effort de coupe varie proportionnellement a la variation de
I’épaisseur de copeau.

Déphasage

FIGURE 1.19 — Schématisation du modéle de tournage

Pour une opération donnée de tournage, la variation de I’épaisseur du copeau peut s’exprimer
ainsi :

h(t) = ho — (y(t) —y(t = 1)), (1.13)
ou h(t), ho, T et y(t) — y(t — T') sont respectivement ’épaisseur instantanée et nominale
du copeau, la période de rotation de la piéce en tournage et la variation de 1’épaisseur de copeau.

L’équation différentielle du mouvement de la piéce s’écrit comme :

mij + cy + ky = F,. (1.14)

L’effort radial peut s’exprimer par une loi linéaire comme :

F.(t) = K, K,bh(t). (1.15)
L’injection des équations [1.13] [I.15| dans [1.14] donne :

mi + cy + ky = KK, blho — (y(t) — y(t = T))]. (1.16)
Pour résoudre les équations par la méthode analytique, les équations seront exprimées dans

le domaine de Laplace. Pour y exprimer I’épaisseur dynamique du copeau, 'équation [I.13
devient :

h(s) = ho(s) = y(s) + e y(s). (1.17)

36



CHAPITRE 1. PRESENTATION DE L’ETAT DE L’ART

Dans le domaine de Laplace, I’équation de la dynamique du mouvement devient :

(ms® + cs + k)y(s) = F.(s). (1.18)
La fonction de transfert H(s) (figure |[1.20)) sera définie comme :

_y(s)
H(s) Fi(s) (1.19)
Donc,
y(s) = H(s)E,(s). (1.20)
o /\ " K Kb " H )
AN o

FIGURE 1.20 — Modéle exprimé sous forme de schéma bloc [Tlusty et Polacek, 1963]

La substitution de I’équation [1.20| dans [1.17] donne :

h(s) 1
ho(s) 1+ (1+e 1)K, K,bH(s)

(1.21)

La recherche de stabilité s’effectue par I'étude du rapport entre 1’épaisseur nominale et
I’épaisseur dynamique du copeau. Le critére de stabilité annoncé par Tlusty et Meritt s’appuie
sur 'analyse du signe de la partie réelle des poles de I'équation [[.21] Ces pdles s’expriment dans
le domaine complexe comme :

s" =0+ jw,. (1.22)

Pour discriminer I'état de stabilité du systéme, ce dernier est considéré comme stable quand
la partie réelle des poles est négative et instable quand ce n’est pas le cas. Par conséquent la
limite de stabilité entre les états stable et instable peut étre déterminée pour une partie réelle
nulle.

Pour obtenir cette frontiére on considére que o = 0. Le dénominateur de I'équation [T.21]
noté D(p) doit étre nul en s*. Donc :

D(s*) =1+ (1+e ™)K, KbH(s*) = 0. (1.23)
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Pour vérifier I’équation [1.25] 1a partie réelle et la partie imaginaire doivent étre nulles. Dans
un premier temps, I’annulation de la partie imaginaire permet d’écrire :

Im(H (w.)) wJI 3w
t = - = —_ — ).
W) = Ry — g )
Ou 9 et w. sont respectivement la phase de la FRF et la pulsation de broutement. Le but

dans ce qui suit consiste a établir la relation entre les parameétres liés au systéme et la vitesse
de rotation.

(1.24)

D’apreés I'équation [1.24] :

weT — 37” =t + k. (1.25)

Connaissant la relation entre la période et la vitesse de rotation, cette derniére s’exprimera
comme :

N_6O_ 60w,
T wT+37+ 2kn

Ensuite, Pannulation de la partie réelle permet de déduire 'expression de la largeur de
coupe limite by,.

(1.26)

—1

2kRe(H (w,)) 120

blim =

1.3.4.2 La méthode analytique pour un systéme a plusieurs ddl (Cas du pergage
et de l’alésage

Si Jochem [Jochem et Altintas, 2007] et Bayly |[Bayly et al., 1999] ont modélisé les vibra-
tions régénératives pour le procédé de percage, c’est en sachant que leurs méthodes sont trans-
posables au cas d’alésage. Sachant que le pergage est un cas particulier d’alésage, la principale
différence existant entre les deux procédés est le diamétre du pré-trou a aléser, ce dernier est
nul dans le cas de percage.

Dans la modélisation présentée dans [Bayly et al., 1999], seuls deux degrés de libertés sont
pris en compte. Ces derniers permettent de représenter les excitations et les déplacements trans-
versaux dans le plan perpendiculaire a la direction d’avance. En revanche, dans [Jochem et Altintas, 2007]
4 degrés de liberté sont pris en compte comme cela est présenté sur la figure Ceux-ci corres-
pondent aux 2 ddl des déplacements transversaux, un ddl de torsion et un ddl de déplacement
axial. Cette démarche comporte les étapes qui suivent.
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FIGURE 1.21 — Modéle dynamique d’un outil de pergage/alésage |[Jochem et Altintas, 2007|

L’équation caractéristique

L’équation caractéristique de la dynamique de percage, en régime stationnaire, s’écrit comme :

U v v F,
M @ +C W + K w| = E | (1.28)
0 0 0 M,

ou (u,w), w, 0, (F,, F,), F, et M, sont respectivement les déplacements transversaux, le
déplacement axial, le déplacement de torsion, les efforts radiaux de coupe, I'effort axial extérieur
et le moment de torsion. Les matrices K, M et C représentent respectivement la raideur, la

masse et I’amortissement.

Les efforts de coupe

La figure illustre les efforts de coupe dans ce procédé d’usinage. Sachant que dh; est
I’épaisseur dynamique de coupe pour la dent j, 'expression des trois composantes dynamiques,
tangentielle dF};, radiale dF,; et axiale df7; de coupe s’écrit pour un outil a 2 dents comme.

{ dFy = K;bdhy,dF,q = K,dFy,dFy = K,dFy (1.2

dFt2 - Ktbdhg,dFrg - KrdFtQ, dFag - KadFtQ

Ou K;, K,, K, et b sont respectivement la pression tangentielle, le coefficient de propor-
tionnalité radiale, le coefficient de proportionnalité axiale et la largeur de coupe.
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FIGURE 1.22 — Schématisation des efforts de coupe [Jochem et Altintas, 2007]

La projection de ces composantes dans le repére fixe Ry donne :

dF, = (dF;; — dF)sin(®) — (dF. — dF.o)cos(P)
dF, = (dFy — dF,3)cos(P) — (dF,; — dF)sin(P)
dFy, =dF,; +dF,,

dM, = r(dFy +dFp — (dF + dFs))

(1.30)

Les grandeurs ® et r sont respectivement 'angle de rotation de 'outil et le rayon de coupe.

La variation de I’épaisseur de copeau

Les déplacements régénératifs transversaux générent une variation des épaisseurs de copeau
qui s’exprime comme :

dhy — ducos(®) — dusin(P)

tan(k,)
—(ducos(®) — dusin(P))
tan(k,.)

(1.31)
dhy =

Les déplacements régénératifs de torsion générent une variation d’épaisseur de copeau s’ex-
primant comme :

1
_ _ 1.32
dh; = dhy d92 f., (1.32)

ol f, est I'avance par dent.
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Enfin, les déplacements régénératifs dus a la compression axiale s’expriment comme :

Enfin, la variation des épaisseurs des copeaux est la contribution de tous les déplacements
exprimés par les équations [1.31] [1.32| et [1.33] Cette variation s’exprime ainsi :

dhy an (ducos(®) — dusin(®)) — df5- f,
(dh2> ( t ( )( ducos(®) + dusin(®)) — de%fr . dw) . (1.34)

tan( r)

L’injection des équations [1.34] et [I.29] dans [I.30] donne :

dF, = K,b(dhy — dhs)sin(®) — K, K,(dh;, — dhy)cos(®)
dFv = Ktb(dhl — dhg)COS(@) - K Kt(dhl — th)SiIl( )
)

1.35
dF, = K. K,b(dhy + dhs (1.35)
dM,, = K;b(dhy + dhy)(1 — K,)r
Les équations [1.35] et [[.34] donnent :

dF, U
dF, | v

ar, | = bK,B(t) s (1.36)
dM,, 6

Ou B(t) est la matrice caractérisant le taux d’immersion des dents dans la matiére. Sa
moyenne est :

L = T/o B(t). (1.37)

L’équation caractéristique de la dynamique de percage/alésage devient aprés simplification :

Q =bK,B Ar. (1.38)
- 0

Résolution dans le domaine fréquentiel
La variation des déplacements s’exprime comme :

Aliwet) = rliwet) — r(iwT) = [l — e “Te ™' HQ. (1.39)

Ou w, et T sont successivement la pulsation de broutement et la période séparant deux
passages successifs de dents.

L’équation caractéristique de la dynamique de 'opération devient :

) 1 .
Qe et = 55[@[1 — e*WCT]g HQ. (1.40)
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Cette equation a une solution non triviale quand son déterminant est égal a 0. Sa résolution
peut se réduire a un probléme aux valeurs propres.

1 )
det[I — §Ktb(1 —e B H] = 0. (1.41)
0
Le probléme & résoudre est :
det[l — B H| =0. (1.42)
0
Ou A and & sont :
_7 ,
A= Ea[(t(l — gl (1.43)
i T
o Mo S (1.44)

- g 1— cos(w.T)’
Ou A\g and A; sont respectivement la partie réelle et la partie imaginaire de \.

Le tracé du diagramme des lobes de stabilité peut étre élaboré & partir des équations :

biim = 1 1.4
lim ZKt ( + K )’ ( 5)
1 60
T=— 2 N =— 1.4
et 2km) - N = (1.46)

ou N, et Z sont respectivement la vitesse de rotation et le nombre de dents.

1.3.4.3 La méthode analytique pour un systéme a 2 ddl en coupe interrompue
(Cas du fraisage)

Altintas et Budak [Altintas et Budak, 1995] proposent une méthode adaptée pour le cas ou
seul I'outil est considéré comme flexible . Comme c’est schématisé a la figure l'outil est
modélisé par un systéme linéaire a deux degrés de liberté. Cette méthode se base sur un modéle
dynamique de la structure en pointe de 'outil et un modéle d’effort de coupe. Le déroulement
de cette approche semi-analytique permettra d’obtenir le diagramme des lobes de stabilité pour
une opération de fraisage.

Premiérement, d’aprés [Lapujoulade ef al., 2002|, une forte discontinuité de la coupe peut
mettre cette méthode en échec. Cela s’explique par le fait que cette méthode est basée sur la
décomposition des termes périodiques de 1’équation de la dynamique de fraisage en série de
Fourrier. Seule la moyenne Aq est conservée par la suite et servira aux calculs prédictifs. C’est
la raison pour laquelle cette méthode est principalement destinée pour des opérations d’ébauche.

Deuxiémement, méme si cette méthode est destinée pour la plus grande majorité des géo-
métries de fraises existantes, d’aprés [Lee et Altintas, 1996 son application sur des fraises hé-
misphériques présente une réelle limite a cause de la difficulté de déterminer les efforts de coupe.

Pour détailler le développement analytique, cette méthode sera illustrée dans le chapitre
suivant dans le cadre d’une application de fraisage.
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Workpiece ] CHATTER VISRATION FORCED VIBRATION
vibration marks , uj TN ohip

left by tooth () > - Yw

End milling system b
Fx

» X+

Orienting the dynamic displacements
in the chip load direction(radial)

FIGURE 1.23 — Modéle de la dynamique de fraisage avec 2 ddl par Altintas
[Altintas et Weck, 2004]

1.4 Les méthodes dynamiques pour la qualification des centres
d’usinage

1.4.1 Les lobes de stabilité comme outil d’évaluation

Tobias [Tobias, 1962] s’est intéressé aux essais de caractérisation d’un moyen de production
et notamment par les procédés de percage et fraisage. Ainsi, Tobias montre qu’il est possible
de comparer deux machines en se référant a leurs diagrammes de stabilité. Tobias considére
que cette comparaison est faisable dés lors que la profondeur de passe critique de chaque ma-
chine est connue. Cette valeur est obtenue par le tracé de I'asymptote de 'enveloppe basse des
lobes de stabilité comme le représente la figure [1.24. Par ailleurs, cette figure montre que le
diagramme de la figure [I.24lb présente la machine ayant une meilleure performance dynamique
que celle de la figure [T.24]a.

Palpandian [Palpandian et al., 2013] compare les méthodes d’obtention des diagrammes
de stabilité en usinage, ces derniers peuvent étre obtenus par une méthode purement expé-
rimentale par des essais d’usinage ou encore par la méthode semi-analytique illustrée dans
[Mayes et al., 2012] et [Liljerehn et Abrahamsson, 2013]. La recherche de I’asymptote basse
permet d’acquérir rapidement les informations essentielles qui représentent la stabilité de la
coupe.

En revanche, 'obtention expérimentale des diagrammes de stabilité reste trés délicate car
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les conditions de coupe doivent étre rigoureusement reproduites pour les différentes MOCN
a comparer. Ces diagrammes n’intégrent pas seulement les principales caractéristiques dyna-
miques de la machine mais aussi quelques aspects liés a la coupe comme le matériau usiné, la
géométrie et I'usure de l'outil, la lubrification et la température.

m
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DEPTH OF CUT 10°in
DEPTH OF CUT 107

Pmg

FIGURE 1.24 — Diagrammes de stabilité pour deux fraiseuses différentes [Tobias, 1962]

Cette méthode doit étre conservée car elle permet d’avoir accés & une premiére informa-
tion précieuse sur les performances dynamiques d’'une MOCN. Mais, elle doit étre utilisée avec
attention car la valeur de la profondeur de passe limite contient des informations sur les carac-
téristiques dynamiques de la structure et la coupe.

Remarque Malgré ses multiples avantages, cette méthode reste insuffisante car elle repré-
sente les caractéristiques dynamiques de la machine, seulement, dans un point de ’espace de
travail.

1.4.2 Piéce « test » prismatique

Wang [Wang, 1996] et Quintana [Quintana, 2008| ont montré la possibilité d’utiliser une meé-
thode purement expérimentale, en se basant sur l'usinage de piéces prismatiques. Cette piéce
est illustrée dans un état brut sur la figure [[.26] et usinée sur la figure [1.25] Celle-ci a une pente
permettant ’augmentation progressive de la profondeur de passe avec 'avance de l'outil de
fraisage et ce jusqu’a 'atteinte de la limite critique de stabilité. Cette technique a ’avantage
d’étre plus rapide, précise et facile & mettre en ceuvre comparée a la démarche de recherche des
limites point par point, par usinage. Les résultats de cette méthode sont illustrés a la figure [I.25]

Quintana [Quintana, 2008] a utilisé cette méthode pour tracer les lobes de stabilité sur la
piéce par usinage. D’aprés la figure le temps de passage de la zone stable a la zone instable
est trés court. Dés lors que le systéme devient clairement instable, 'opération de coupe doit
étre interrompue.

Quintana utilise une analyse acoustique pour détecter 'instabilité. Ce processus est repro-
duit plusieurs fois en faisant varier la vitesse de rotation & chaque fois jusqu’a I'obtention du
diagramme des lobes de stabilité sur la piéce comme & la figure [1.25
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-
o

Axial depth of cut increase (mm)

Spindle Speed increase (rpm)

FIGURE 1.25 — Diagramme de lobes de stabilité obtenu par usinage de piéce prismatique
[Wang, 1996]

[ Maximum cutting
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culting depth (shide traval)

FIGURE 1.26 — Limite du domaine stable [Wang, 1990

Wang compare deux broches dont 1'une est optimisée par ajout de masses bien
réparties sur le rotor de la broche. Ces derniéres ont été posées de maniére & maximiser la valeur
minimale de la partie réelle de sa fonction de transfert. D’aprés Tlusty |Tlusty et Spacek, 1954b],
I’aptitude de coupe est inversement proportionnelle a la valeur minimale de la partie réelle de
la fonction de transfert.

Wang se sert du modeéle de piéce prismatique citée précédemment. Pour une condition d’usi-
nage stable, il atteint une profondeur de passe de 2,9 mm pour la broche standard et 5,6 mm
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pour la broche optimisée, pour une fraise de 80 mm de diamétre & 5 dents. Dans un deuxiéme
temps, la premiére fraise a été changée par une fraise de diamétre 20 mm a deux dents. Ainsi,
la profondeur de passe atteinte dans le cas de broche optimisée est de 32 mm tandis que la
broche standard se limite & 14,1 mm de profondeur de passe limite (en ’absence de vibration
- figure [L.27). Wang conclut de cette étude que Poptimisation du comportement dynamique de
la broche par la maximisation de la valeur réelle de sa fonction de transfert lui a permis d’avoir
un meilleur comportement dynamique en usinage.

Comparison of the cutting depth between the original and optimised
spindles

Cutting Maximum cutting depth before chatter (mm)
conditions Original spindle Optimised spindle
E Workpiece 30 mm
( ) o S teeth 2.9 5.6
L7 — Face-milling
{ cutter
imml — r
20 mm
2 teeth 14.1 32
End-milling (No chatter. limited by
< Work table cutter the cutter strength)

FIGURE 1.27 — Comparaison entre broche rigide et broche standard en utilisant le critére de
profondeur de passe [Wang, 1996]

1.4.3 Approche graphique pour la qualification de la dynamique des
machines

1.4.3.1 Démarche

La stabilité de la coupe dépend en premier lieu du comportement dynamique de la structure,
elle dépend aussi des conditions de coupe et de la matiére usinée. La méthode proposée par
Gurney |Gurney, 1961] et Tobias [Tobias, 1965] permet de s’affranchir de tous les problémes
liés a la coupe.

Cette méthode est applicable quand les modes de la structure ne sont pas connus et prend
en compte la sollicitation dynamique de la broche. La réponse du systéme est obtenue apreés
Iexcitation de la machine-outil par un générateur de vibrations forcées comme illustré sur la fi-
gure Celles-ci sont appliquées directement sur la machine suivant une direction choisie. De
plus, les efforts d’excitation sont mesurés par un dynamomeétre. Pour la méme application Yuce
[Yuce et al., 1983] et Sadek [Sadek et Tobias, 1970] ont utilisé des excitateurs magnétiques.

Quant aux réponses en amplitudes et phases, elles sont mesurées en méme temps a ’aide de
capteurs capacitifs. Celles-ci peuvent étre tracées, comme illustrée a la figure [1.29, en fonction
des fréquences d’excitation.
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i

SR [ —

INMAMOMETER VIBRATION PICK-UP

FIGURE 1.28 — Approche expérimentale pour I’évaluation du comportement dynamique d’une
pereceuse [Tobias, 1965]

Dés lors que nous disposons des amplitudes et phases des vibrations la construction du
diagramme polaire devient simple (Diagramme de Nyquist). Le graphique de la figure [1.29,c

est déduit des deux graphes|1.29a et b. Dans ce graphique, le nombre de boucles est égal
au nombre de fréquences propres observables de la structure.
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PHASE ANGLE ¢

]

FIGURE 1.29 — Réponse en déplacement (a) en phase (b) [Tobias, 1962]

Gurney |Gurney, 1961] précise que, pour cet exemple, I’étude peut se limiter a I'analyse
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de la réponse du systéme étudié dans la direction normale a la surface de la piéce finie, car
seulement les vibrations dans cette direction ont un impact direct sur I’état de surface de la
piéce finie.

1.4.3.2 Coefficient de Merit

Comme vu précédemment, une variation des efforts peut s’exprimer en fonction de la varia-
tion des épaisseurs de copeau.

dF = ki (2(t) — 2(t — T)), (1.47)

oll ky est la raideur de coupe employée par Tlusty.
Gurney [Gurney, 1961] présente une méthode graphique qui permet d’évaluer la qualité du
comportement dynamique d’une machine.

La figure [1.30] est la représentation du diagramme de réponse harmonique normalisé « nor-
malized harmonic response locus » de la structure. Pour obtenir cette figure, les déplacements
représentés a la figure [1.29 ¢ sont multipliés par la raideur statique relative entre loutil et la
piéce a usiner "A,". Le vecteur OP représente donc la force statique Fy induisant une déflexion
statique x5 = Fy/ ;.

I’équation du mouvement peut s’exprimer comme :

fl@,@,2) = —dF = —ki(z(t) — a(t — T)). (1.48)

A la limite de stabilité x(t) est sinuoidal. —dF" est représenté par OP et dF' est représenté
par OP'. Ce qui donne d’aprés I’équation :

OP' = —ky(a(t) — a(t — T)). (1.49)

Sachant que /4;17(25) et k17(t —T') sont égaux en amplitude, 1’équatio est représentée
par le triangle OP'R’ du graphique de la figure Les vecteurs ky @ (t) et k@ (t — T)
doivent se rencontrer en R’ de la médiatrice de [OP']. Cela permet d’écrire que OR' = kyx(t)
et P'R' = kyx(t — T). Grace a la normalisation, OR = A;x(t). Par conséquent, la raideur de
coupe exprimée précédemment dans I'équation [I.47] s’exprime aussi comme :

Du point de vue vibrations auto-entretenues, Tobias indique que seule la partie située a
gauche de I'axe vertical de la figure doit étre analysée. Cette partie représente les ampli-
tudes dont la phase est supérieure a 90°. Etant donnée que H est le point le plus éloigné de
l'axe vertical et que H’ se situe sur la médiane de OP’, Tobias [Tobias, 1962] montre que la
qualité dynamique des machines-outils est d’autant meilleure que ce point est proche de cet
axe. Autrement dit, plus ce point est proche de 'axe, plus la raideur de coupe minimale est
grande.
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£:0-95
3

FIGURE 1.30 — Diagramme de la réponse harmonique normalisé¢ [Gurney, 1961]

Dans son article, Tobias présente un coefficient qui permet d’estimer la qualité dynamique
d’une machine-outil. Appelé le coefficient de Merit, celui-ci représente la raideur de coupe
minimale. En effet, plus ce coefficient est grand, meilleure est la qualité dynamique du moyen
de production. En se référant a la figure [1.30] ce coefficient s’exprime comme :

Coef ficientdeMerit = ki min = ——As. (1.51)

En se référant au diagramme des lobes de stabilité, la signification physique du coefficient de
Merit peut étre plus facilement expliquée. D’aprés Tobias, le coefficient de Merit est proportion-
nel a la profondeur de passe critique représentée par 'asymptote horizontale a I'enveloppe du
diagramme des lobes présentés dans le paragraphe cf[I.4.1] Un coefficient de proportionnalité
X peut étre défini comme :

Coef ficientdeMerit
, )

Celui-ci inclut les parameétres qui sont liés a la coupe comme la géométrie des dents, leur
nombre, le matériau usiné, la vitesse de coupe, la vitesse d’avance, les conditions d’arrosage,
etc.

(1.52)

Qp critique =

1.5 Conclusion

L’étude bibliographique présentée dans ce chapitre est concentrée sur les méthodes d’éva-
luation des centre d’usinage de maniére générale et sur les méthodes d’évaluation de leur com-
portement dynamique en particulier. Il a été montré a travers cette étude que des essais a vide
ou en en charge permettent d’évaluer des critéres pouvant impacter la précision d’usinage.
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1.5. CONCLUSION

Les méthodes illustrées présentent plusieurs lacunes vis a vis de I'objectif des travaux car
elles permettent au mieux d’évaluer une machine couplée avec un seul outil connu. Ces mé-
thodes :

— permettent d’évaluer la cinématique, la thermique et ’asservissement de la machine.

— servent a juger le résultat d’usinage d’un couple machine et outil connu comme dans I'es-
sal avec une piéce test.

— permettent d’évaluer le comportement dynamique d’un couple machine et outil (généra-
tion des lobes de stabilité par usinage ou par calcul basée sur des modéles prédictifs).

— g’intéressent aux comportement intrinséque de la structure mécanique (Coefficient de Me-
rit).

L’application de ces méthodes pour accompagner la conception de nouvelles opérations
d’usinage est compliqué, dans le contexte de I'industrie automobile, de par le cotit des essais,
le temps d’immobilisation des moyens de fabrication et parfois la non disponibilité de ’outil
d’usinage.

Afin de s’affranchir des différentes contraintes, le travail présenté dans ce mémoire s’inscrit
dans le développement d’'une méthode qui permet d’évaluer le comportement dynamique de tout
ensemble machine et outil. Exprimé sous la forme d’une FRF, ce comportement dynamique doit
permettre, grace aux modeles basés sur la théorie de régénération des surfaces, de prédire la
stabilité des opérations de coupe.
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Chapitre 2

Etude du comportement dynamique de la
structure de la MOCN dans son espace de

travail
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2.1. INTRODUCTION AU COMPORTEMENT DYNAMIQUE DE BROCHE DANS SON
ESPACE DE TRAVAIL

2.1 Introduction au comportement dynamique de broche
dans son espace de travail

"OBJECTIF DE CE CHAPITRE est de tester des méthodes pour la compréhension et 'analyse
du comportement statique et dynamique des broches des centres d’usinage.

Ce chapitre comprend des essais préliminaires permettant d’évaluer le comportement sta-
tique et dynamique d’une structure donnée. Il comprend 2 parties, la premiére est consacrée
a l'exploration du comportement statique et dynamique d’'une MOCN & larrét, a 'aide de
mesures de raideur et de FRF. Ces mesures constituent des critéres absolus et permettent de
comparer les comportements statiques et dynamiques de différents systémes mécaniques. En
revanche, cette approche ne permet pas, de connaitre leurs limites de stabilité en usinage. C’est
pourquoi, la comparaison du comportement dynamique de deux systémes mécaniques diffé-
rents, pour une opération donnée d’usinage, est faite a I’aide d'un modéle analytique tiré de
la littérature. De plus, une investigation expérimentale par usinage est effectuée et confrontée
aux résultats obtenus.

2.2 Essais préliminaires

Cette premiére partie présente la démarche et les résultats issus de 'exploration du com-
portement statique et dynamique de la chaine structurale d’'un CU.

Le comportement statique et dynamique en pointe de 'outil d’un systéme usinant dépend
de la structure du centre d’usinage et de 'outil utilisé. Dans le cas d’outil long ou flexible, la
souplesse de ce dernier peut étre largement prépondérante devant celle de la chaine structurale, y
compris la broche. C’est pourquoi, il a été décidé, dans un premier temps, d’effectuer des essais
préliminaires sans outil d’usinage et au plus proche du nez de broche. Afin de comprendre
Iinfluence des outils et la configuration de travail sur le comportement dynamique du systéme
usinant, des essais complémentaire ont été effectués avec des outils différents et dans différentes
positions de I'espace de travail.

2.2.1 Présentation du CU

Tous les essais présentés dans cette partie ont été effectués sur un centre d’usinage (modéle
DMC65VL a portique) du fabricant DMG (figure présent au LaBoMaP. Cette machine est
équipée d’une broche verticale (Modéle DMS 100) du fabricant (Kessler).

Ayant une structure gantry (figure et une masse totale de 10 tonnes environ, ce moyen
de fabrication comprend un bati en fonte et une entité mobile a 3 axes de déplacements. Les
guidages en translation sont assurés grace a des rails et patins a rouleaux. Les entrainements
en translation sont assurés par des systémes vis a billes controlés par des moteurs synchrones
(brushless) auto pilotés. L'axe (Y) se distingue des deux autres car il utilise deux moteurs et
deux systémes vis a billes.
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FIGURE 2.2 — Schéma cinématique de la structure du DMC 65 V

Comme l'indique le schéma cinématique de la figure I’entité mobile embarquée sur I'axe
de déplacement (Y) embarque & son tour le sous-ensemble mobile suivant 'axe (X). Enfin, la
broche qui se déplace axialement suivant (Z) est portée par 1'axe (X). L’espace de travail est
de 157 dm?. Les autres caractéristiques de ce moyen sont illustrées dans le tableau [2.1]

2.2.2 Evolution du comportement statique d’une broche dans son es-
pace de travail

2.2.2.1 Meéthode expérimentale

De maniére générale, 'accessibilité a la face cylindrique de la partie tournante de ’électro-
broche est difficile a cause de sa conception. Celle-ci a donc été équipée d’un porte-outil (figure
2.3) afin d’effectuer des mesures de raideurs statiques et dynamiques.

Comme illustré dans la figure la mesure de la raideur radiale au nez de broche nécessite
d’appliquer une charge connue en ce point et un moyen de mesure pour quantifier les déplace-
ments. Le ratio des deux valeurs mesurées permet d’obtenir la raideur (N/um) et inversement
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Spécifications techniques
Course X/Y/Z 630,/500,/500 mm
Vitesse d’avance maximale (3 axes) 60 m/min
Fréquence de rotation maximale 18 000 tr/min
Couple broche 85 Nm
Puissance broche 40%/100% 15/25 kW
Attachement outil HSK63A
Arrosage par le centre Broche 23 1/min ou 40 bars
Poids 10 500 kg
Encombrement 41x39x29m?

TABLE 2.1 — Spécifications techniques de la fraiseuse DMC 65VL - ENSAM Cluny

Outil flexible | Outil rigide
Longueur 223 mm 80 mm
Diamétre 30 mm 63 mm
Rapport longueur/Diamétre 7.4 1,2

TABLE 2.2 — Caractéristiques géométriques des outils utilisés

la souplesse (um/N). Pour ce faire, les moyens qui ont été choisis pour effectuer cette opération
sont :

— Un dynamométre étalonné d’incertitude de +/ — 0, 5% avec une résolution de mesure de
1 N.

— Un capteur laser du fabricant Keyence (Modéle LK-G32) d’incertitude de +/ — 0, 03%.

Les premiéres mesures ont montré que la raideur au nez de broche est trés peu sensible aux
déplacements dans le plan (X, Y) pour une hauteur Z fixe. C’est la raison pour laquelle les
mesures illustrées par la suite sont celles qui ont été effectuées en faisant varier la position h
de la broche suivant la direction (Z) variant de h = 150 mm a 450 mm (figure [2.4)).

Pour mieux comprendre 'importance de 1'outil dans 1’évolution du comportement statique
du systéme usinant, la broche a été équipée dans un premier temps par un outil court et rigide
et dans un deuxiéme temps par un outil trés flexible. Leurs principales caractéristiques sont
données dans le tableau 2.2l Des mesures de raideur radiale aux extrémités des outils sont
effectuées dans les positions de broche présentées dans la figure [2.3|

2.2.2.2 Résultats

Le graphe montre 1’évolution de la raideur intrinséque de la structure, en hauteur sui-
vant I'axe Z, avec et sans les outils. Les interprétations pour les 3 configurations examinées sont :
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FIGURE 2.3 — Configuration expérimentale de mesure des raideurs de broche pour différentes
positions en hauteur

— La raideur radiale mesurée en nez de broche évolue avec sa position suivant 'axe (Z).
Une perte de raideur de —30% est constatée, quand la broche évolue de la position haute
jusqu’a la position basse. Remarque : La faiblesse des écarts constatés entre les raideurs
statiques mesurées suivant (X) et (Y) ont fait que la direction (X) est arbitrairement
choisie pour l'illustration des résultats.

— La raideur radiale mesurée en pointe de I'outil rigide suit la méme allure que celle du nez
de broche avec un écart quasi régulier. Dans cette présentation, les écarts varient entre
—27 et —32%.

— La raideur radiale mesurée en pointe de 'outil long semble complétement indépendante
de la position de la broche en hauteur. Celle-ci stagne entre 5,9 et 6,7 N/um. Cela signifie
que la raideur de broche est trés grande devant celle de 'outil. Dominé par la flexibilité de
Poutil, le comportement statique de la chaine structurale, dont la broche est négligeable.

Discussion sur les raideurs

Le choix de faire une mesure radiale sur la broche et les outils provient du fait que les vibrations
rencontrées sur des cas industriels chez RENAULT sont souvent radiales. Cela s’explique par
la rigidité supérieure des systémes usinant dans la direction axiale. Il est important de noter
que des mesures complémentaires de raideurs axiales et angulaires peuvent étre faites en nez de
broche respectivement par I’application d’une force axiale et un moment de flexion. Ce dernier
est souvent délicat a appliquer.
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Nez de broche
Outil rigide
Outil flexible

h =150 mm | h =250 mm | h =350 mm | h =450 mm
38.1 44.1 49 61.9
27.7 30.1 35.7 42
5.7 6.7 6.1 5.9

70
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10 | Position basse

E % -32%

2? / (]

3 40 e

2 l -31% —+—Nez de broche
g 5 S27 % Outil rigide

§ ——Outil flexible
S

o

Position haute

A—— A A
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Hauteur du nez de broche par rapport a la table, h (mm)

FIGURE 2.4 — Evolution des raideurs radiales (N/um) suivant la position de la broche en

hauteur
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Discussion sur 1’utilité de la connaissance de la raideur de I’ensemble broche +
outil

D’aprés la représentation [2.4] il a été constaté que 'outil choisi pour ’évaluation de la raideur
statique de la machine-outil doit étre suffisamment raide (par rapport a la broche) pour que
les mesures aient un sens. Dans un contexte d’usinage ol les effets dynamiques sont faibles, le
systéme usinant peut avoir une réponse de structure trés proche de son comportement statique.

La connaissance de la raideur d’une combinaison broche et outil peut avoir deux finalités. La
premiére consiste a comparer les raideurs de solutions outils coupant sur une broche commune.
La seconde utilité consiste & comparer les raideurs statiques de plusieurs broches a I'aide d’un
outil commun.

Discussion sur la raideur de broche

Abele [Abele et Fiedler, 2004] et Lee [Lee et Choi, 1997] montrent qu'une dépendance existe
entre les raideurs des roulements et la vitesse de rotation de broche. Dans le cas étudié dans
la figure Abele montre a I'aide du logiciel SPICAS2000 du fabricant de roulement FAG,
qu’a une vitesse de rotation maximale de broche, les roulements avants et arriéres de la broche
perdent jusqu’aux 2/3 de leurs raideurs statiques par rapport a l'arrét.

En effet, 'augmentation de la vitesse de rotation de broche implique 'apparition des forces
centrifuges qui, elles, diminuent les efforts radiaux de contact entre les bagues intérieures et les
éléments roulants. Par conséquent, la raideur de I’arbre tournant se voit diminuer.

Il est aussi important de constater que pour la gamme de vitesse [0—5 000 ¢ /min| la raideur
est trés faiblement impactée. Néanmoins, la température a un effet contraire a celui des efforts
centrifuges. Si 'augmentation de la vitesse de rotation de broche augmente la température,
cette derniére contribue a la dilatation de la bague intérieure et par conséquent augmente les
efforts radiaux de contact entre la bague intérieure et les éléments roulants. Quant aux bagues
extérieures, elles restent froides grace au circuit de refroidissement.

Par ailleurs, Hongqi [Hongqi, 2004] montre d’une autre maniére que le systéme tournant
subit un assouplissement dynamique avec 'augmentation de la vitesse de rotation. Il met ce
constat en évidence par des essais d’impact au marteau a différentes vitesses de rotation. Comme
illustré dans la figure [2.6] ces essais lui ont permis de tracer des diagrammes de lobes de stabilité
pour les différents essais. Les résultats montrent que les profondeurs de passe critiques et les
marge préférentielles de travail sont différentes.

D’aprés Sheng [Sheng et al., 2014], Kraus [Kraus et al., 1987] et Jones |[Jones, 1960], le com-
portement statique d’une broche est connu pour sa non-linéarité. La raideur de celle-ci augmente
avec 'accroissement de la charge. Pour s’affranchir de ce probléme et dans le but d’obtenir des
mesures comparables, ces derniéres ont été effectuées en exercant le méme effort dans toutes
les configurations de mesure. Les efforts de poussée sont appliqués en nez de broche afin de
permettre une mesure des déplacements. Pour une bonne évaluation du comportement statique
de la machine, il est recommandé que les efforts exercés aient le méme ordre de grandeur que
les efforts de coupe.
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FIGURE 2.6 — Diagrammes de lobes de stabilité obtenus expérimentalement pour différentes
vitesse de rotation de broche |Zaghbani, 2009|

Discussion sur la résolution et précision des mesures statiques

La démarche proposée permet de donner une estimation rapide de la raideur intrinséque d’un
CU (la raideur intrinséque est mesurée directement en nez de broche sans outil apporté). Dans
un contexte industriel, afin d’assurer le suivi de I’évolution du comportement statique des
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machines, il est souhaitable que la méthode soit a la portée d’un opérateur. Il est possible
d’effectuer la mesure présentée précédemment a 'aide de dynamométre mécanique (résolution :
1 N) et comparateur (résolution : 1 um). En revanche, 'inconvénient de cette approche est que
I'incertitude devient importante dés lors que les déplacements mesurés deviennent trés faibles
(Exemple : Pour un déplacement de 10 micrométres et I'incertitude de mesure de déplacement
est de 10%. Pour un effort de 300 N, l'incertitude de mesure d’effort est de 0,33% ).

2.2.3 Evolution du comportement dynamique d’une broche dans son
espace de travail

Le but de cette section est d’étudier 'influence de la position de la broche dans ’espace du
travail sur le comportement dynamique de la chaine structurale.

2.2.3.1 Meéthode expérimentale

La broche est placée dans des positions définies de son espace de travail. Des essais d’impact
au marteau sont effectués au niveau de la portion cylindrique de ’attachement au plus proche
du nez de la broche. Durant ces essais seront utilisés :

— Un accélérométre de mesure mono-axiale de sensiblité 100 mV/g
— Un marteau modal d’impact de sensibilité 2,27 mV/N
— Une carte d’acquisition National Instrument

Le schéma expérimental est donné dans la figure 2.7} L’accéléromeétre est positionné radiale-
ment sur 'attachement et des chocs au marteau dynamomeétrique sont effectués du coté opposé
a l'accélérométre. Afin d’étudier la sensibilité du comportement dynamique de la structure aux
différentes positions de broche dans son espace de travail, les essais sont effectués dans 2 plans
(X,Y), ceux des 2 positions extrémes de la broche suivant I'axe (7).

2.2.3.2 Résultats et interprétations

Pour une position donnée en (Z), les représentations des FRF (Fonction de réponse en fré-
quence) de la figure montrent que le comportement dynamique de la structure étudiée est
trés peu sensible aux déplacements dans le plan horizontal (X, Y). En effet, dans le plan (X, Y)
étudié, les écarts entre les courbes de FRF sont trés faibles. Ce constat a été confirmé aprés avoir
obtenu la méme tendance dans d’autres plans (X, Y).Remarque : Dans les essais d’impact,
le marteau utilisé est de petite taille. Ce dernier peut étre équipé d’une ou plusieurs masses et
permet de mesurer des efforts d’impact allant jusqu’a 2000 N. Cette valeur est suffisante car
elle est du méme ordre de grandeur que les efforts d’usinage.

En revanche, la figure illustre les FRF mesurées suivant deux positions en (Z) avec
broche centrée dans le plan (X, Y). Le graphe montre que la position de broche en 7 est trés
influente sur le comportement dynamique de la chaine structurale, vu en nez de broche. De
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FIGURE 2.7 — Configuration expérimentale pour la mesure du comportement dynamique du
systéme broche-machine dans différentes positions de son espace de travail
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FIGURE 2.8 — Tllustration de I'influence du déplacement de la broche dans le plan (XY) sur le
comportement dynamique de la chaine structurale (FRF en nez de broche).

méme, le schéma cinématique de la figure montre que la descente de la broche augmente

son porte-a-faux.
Les essais préliminaires ont permis de constater la variabilité des comportements statiques

et dynamiques de ce CU, mais les résultats obtenus restent qualitatifs et ne permettent pas de
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FIGURE 2.9 — Les FRF mesurées en nez de broche pour les deux positions extrémes de 1’axe 7

connaitre les limites de la machine vis & vis d’une opération donnée d’usinage.

De plus, sachant que le comportement global du systéme usinant est déterminant pour les
limites de stabilité, le comportement dynamique d’une broche peut avoir une influence négli-
geable devant celle de I'outil, surtout si ce dernier est trés flexible. Par conséquent, un essai
complémentaire a été effectué dans le but d’évaluer I'influence d'un outil rigide sur le com-
portement dynamique du systéme usinant. Pour ce faire, des essais d’impact au marteau en
pointe de I'outil ont été effectués. Les résultats des mesures de ’ensemble broche et outil ont
été comparés aux mesures directes en nez de broche sans 1'outil.

La figure illustre les FRF mesurées en nez de broche et en pointe de l'outil dans les
deux positions extrémes de I’axe de déplacement vertical (Z). L’outil étant rigide, la signature
de la broche-machine est repérable sur la plage des fréquences étudiées.

Discussion sur le réle de 'outil

Si une qualification de broche de centre d’usinage en utilisant un outil doit étre faite, le com-
portement de celui-ci ne doit pas étre dominant. C’est la raison pour laquelle le choix de cet
outil doit respecter certaines conditions :

— L’outil doit étre suffisamment rigide pour permettre de constater clairement 1’évolution
des comportements statiques et dynamiques intrinséques de la chaine structurale. Ces
comportements sont ceux qui peuvent étre relevés en nez de broche (rappel : figure [2.4).

— La premiére fréquence propre de I'outil doit étre en dehors du domaine de I'analyse, afin
de ne pas perturber la signature de la structure analysée.
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FIGURE 2.10 — Les FRF mesurées en pointe de ’outil pour les deux positions extrémes de I'axe
7

2.2.4 Conclusion

Des essais de mesures de raideurs statiques et dynamiques ont permis d’étudier la variabi-
lité du comportement structural du centre d’usinage dans son espace de travail. Bien que la
démarche présentée permette d’obtenir des mesures de référence des raideurs statiques et dyna-
miques, celle-ci se heurte rapidement par ses limites car 'utilisateur est incapable de connaitre
les limites de stabilité pour une combinaison broche et outil donné. Il est donc nécessaire de
rechercher les limites de stabilité en usinage.

La suite de ce chapitre sera consacrée a la recherche de ces limites. Pour ce faire, deux
approches seront appliquées. La premiére consiste & prédire les limites de stabilité a 1’aide
d’une FRF mesurée et une loi de coupe. La deuxiéme consiste a explorer les limites de stabilité
par des essais de coupe.

2.3 Recherche des limites de stabilité en fraisage

Cette partie se focalise sur 'exploration expérimentale du comportement dynamique de la
broche de point de vue broutement. Le but de la démarche consiste a comparer le compor-
tement dynamique de la broche en regard de 1'outil, en usinage, dans différentes positions de
I'espace de travail. Le critére choisi est la profondeur de passe axiale critique "ay, ¢ - Etant
introduit par Tobias [Tobias, 1962], ce critére sera défini comme la limite théorique maximale
pour laquelle le broutement ne peut pas se produire (figure . Ce critére sera recherché
dans un premier temps en s’appuyant sur le modéle analytique développé par Altintas et Bu-
dak [Altintas et Budak, 1995]. Ensuite, le méme critére est établi par une méthode purement
expérimentale par la recherche des limites de stabilité par essais d’usinage.
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FIGURE 2.11 — Diagramme des lobes de stabilité

2.3.1 Discussion sur 'outil de fraisage et le domaine de validité de la
méthode de simulation

Dans ce paragraphe, une discussion permet de justifier le choix de 'outil de fraisage qui sera
utilisé par la suite en usinage et en simulation.

Les essais d’usinage seront faits dans 'objectif de montrer la variabilité du comportement
dynamique de broche dans son espace de travail. Ainsi, pour conserver la signature dynamique
du moyen de production, I'outil a été choisi rigide et avec une premiére fréquence propre trés
élevée, c’est-a-dire suffisamment élevée par rapport aux fréquences des modes les plus influents
sur le comportement dynamique de la machine.

Le choix du nombre de plaquettes est un critére déterminant pour la précision des résultats
de simulation des limites de stabilité. Le diagramme des lobes de stabilité sera prédit en s’ap-
puyant sur le modéle analytique proposé par Altintas [Altintas, 2000] et les essais d’impact au
marteau qui sont illustrés dans la partie précédente. Comme présentée dans le chapitre cf.2,
cette méthode requiert des outils avec un nombre assez élevé de plaquettes afin de minimiser
la discontinuité de la coupe.

Dans ce contexte, le choix d’un outil & 9 plaquettes réparties sur un diamétre de 63 mm
(figure permet d’avoir des efforts de coupe peu variables dans le temps. L’approximation
de ces efforts par leur moyenne, selon le modéle d’Altintas et Budak |[Altintas et Budak, 1995|,
est suffisant.
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2.3.2 Modéle de prédiction des lobes de stabilité en fraisage
2.3.2.1 Le modéle dynamique de fraisage

Le modéle de fraisage développé par Altintas a été introduit dans le deuxiéme chapitre et
illustré dans la figure [1.23] Dans ce paragraphe, ’étude sera supposée faite autour d’un point
de fonctionnement de la loi de coupe. C’est la raison pour laquelle il sera supposé que les efforts
sont exprimés par une loi linéaire telle que :

Ft = Ft,Nominal + Ktbdh7 (21)
et
F, =K, Iy = FT,Nominal + KTKtbdha (22)

ou Fy, F,., K;, K., b et h et dh sont respectivement l'effort tangentiel, 'effort radial, la
pression spécifique de coupe, le coefficient de proportionnalité (sans dimension), la largeur de
coupe, I'épaisseur de coupe et la variation de cette derniére.

Les parties variables des efforts sont définies comme :

dF, = K,bdh, (2.3)
et
dF, = K,dF;, (2.4)

ou dF;, dF, sont respectivement les composantes variables de I'effort tangentiel et I'effort
radial & la dent de 'outil.

La fonction g(®;) précisant I'immersion de la fraise est définie telle que :

g<q)]) =1 q)st < q)] < (pe.z’; (25)
et
g(@;) =0 D < Pj < Dy, (2.6)

ou ¢, g et &, comme dans la figure sont respectivement la position angulaire de la
dent (j) qui dépend du temps, I’angle d’entrée et 1’angle de sortie.

La position angulaire de la dent (j) pour une position ¢ d’indexage s’exprime comme :

2
=D+ (2.7)

7.
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FIGURE 2.12 — Paramétrage de 'opération de fraisage |[Le Lan, 2007|

La variation de I’épaisseur du copeau vu par la dent d’indice (j) s’écrit pour une coupe
orthogonale comme (figure [1.23)) :

dh; = (dusin(®;) + dvcos(P;))g(P;). (2.8)

La projection des efforts dans le repére Ry : (u_g, v_g, 17)0) permet d’écrire :

dFuj = —dthCOS(qu) — dFeriIl(@j), (29)

et

dF,; = +dF;sin(®,) — dF,;cos(P;), (2.10)

ot dF,; et dF),; sont respectivement la projection des efforts appliqués a la dent (j) suivant
les directions u_g et v_g.

La sommation de la contribution de toutes les plaquettes qui sont en prise permet d’écrire :

dF, =) dF,;(®), (2.11)

dF, =) dF,;(®;). (2.12)

65



2.3. RECHERCHE DES LIMITES DE STABILITE EN FRAISAGE

Ces deux equations ménent a :

(o) =3 () o) ) b

unl®)) = 3~ (2,) + Ko (1 cos(22,)

Cn(®5) = 3" —g5((1 -+ cos(28,)) + K, sin(20,))
j:ZO_l (2.14)

ou(®g) = D g5((1 — cos(20;)) — K;sin(29;))

0n(®;) = Y in(22;) — K, (1 +cos(28,))

Considérant que la position angulaire des paramétres dépend du temps, I'équation [2.13
devient :

AF(f) = SbKA(1)du(t) (2.15)

La matrice A(t) est périodique. Pour des raisons de simplification, on retiendra uniquement
sa moyenne. Cette derniére sera notée A et sera indépendante du temps. Cette matrice dépend

0
de I'immersion des dents dans la matiére et aura comme expression :

A =] /TA(t)dt— Z (O (2.16)
:O_T 0 = _27T Ayy Oy ’ '

tel que :

/

bea
Qo = / sin(2®;) + K, (1 — cos(2®,))

bea
Qyyy = / (14 cos(2®,)) + K,sin(2®))
o (2.17)
oy = / (1 —cos(2®;)) — K,sin(29;)

st

Pex
Qypy = / sin(2®,) — K, (1 + cos(2®;))
st
Enfin, dans le domaine fréquentiel, le vecteur des efforts s’exprimera ainsi :

1
dF = SbKA du. (2.18)
2 )
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2.3.2.2 Résolution de I’équation caractéristique de la dynamique de fraisage

L’étude de la stabilité de 'opération de fraisage se raméne a 'étude de I’équation (Annexe

A):

1 )
det[I — ébKt(l —e YA H' =0, (2.19)
L a4
Sa solution qui permet de tracer les lobes de stabilité est :
—27AR 1 60
blim = 1+ &? T=—(e+2k N=— 2.2
lim, 7K, (1+ k%), wc<€+ ) — T (2.20)

ol N et Z sont respectivement la vitesse de rotation de la broche et le nombre de dents.
Remarque : La profondeur de passe limite peut étre déduite a partir de 'expression de la
largeur de coupe limite comme ay, i, = bpimSin(k,.).

2.3.2.3 Résultats

La simulation des lobes de stabilité a été fondée sur les données d’entrée données dans le
tableau [2.3] Celui-ci comprend les spécifications techniques de 'outil et les paramétres expéri-
mentaux de coupe.

10
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5] « 47
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=~ (théorique) de
stabilite

/.
|
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a) b)
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N (tr/mn) N (tr/mn)

FIGURE 2.13 — Diagrammes des lobes de stabilité établis pour la position basse de la broche
(a) et la position haute (b)

Le modéle de la dynamique de fraisage détaillé dans le paragraphe cf[2.3.2.1] a permis de
tracer les lobes de stabilité pour le couple broche et outil étudiés dans les deux positions ex-
trémes suivant ’axe de déplacement vertical. Il est & noter que les termes de la matrice des
fonctions de transfert H utilisée dans ’équation [2.19] sont issus de mesures.

Se basant sur le critére de la profondeur de passe critique, la simulation montre que la broche
posséde un meilleur comportement quand elle est positionnée en haut. En effet sa profondeur
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2.3. RECHERCHE DES LIMITES DE STABILITE EN FRAISAGE

Spécifications techniques
Longueur 80 mm
Diamétre 63 mm
Nombre de plaquettes 9
Substrat Carbure de tungstene
Pression tangentielle de coupe 1200 MPa
Coefficient spécifique radial de coupe 450 MPa

TABLE 2.3 — Spécifications techniques de 'outil de fraisage

de passe critique est évaluée a 3,3 mm quand elle est en position basse et de 6,1 mm quand
elle est en position haute.

FIGURE 2.14 — L’outil de fraisage

2.3.3 Validation expérimentale
2.3.3.1 Protocole expérimental

L’objectif de cette section est d’illustrer la démarche adoptée et les résultats des essais ex-
périmentaux pour ’établissement de la limite critique de stabilité.

Ayant constaté la sensibilité du comportement dynamique de la broche aux déplacements
verticaux, deux positions en Z ont été choisies pour effectuer des opérations de fraisage (figure
2.15)).

La piéce a usiner a été spécialement concue pour pouvoir étre considérée comme rigide.
Dans un premier temps, celle-ci est bridée comme sur la figure 2.15]b, directement sur la table
de la machine. La broche descend vers la piéce pour effectuer une opération de fraisage en bout
avec un engagement radial total de la fraise. Dans un deuxiéme temps, afin de pouvoir tester la
broche dans une configuration de travail différente (broche rentrée), la méme opération d’usi-
nage est effectuée, mais cette fois-ci, la piéce est déplacée 300 mm vers le haut a 'aide d’une
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FIGURE 2.15 — Configuration d’usinage broche en haut (a) et broche en bas (b)

rehausse (figure a).

Au cours des opérations d’usinage, la broche a été équipée de capteurs d’accélérations (Iso-
tron, modéle 752a12 de sensibilité 100 mV /g) qui ont été positionnés sur la partie fixe au plus
proche de son nez (figure . La mesure du signal se fait a l'aide d’une carte d’acquisition
(NI-pci-6036e) et le logiciel DasyLab 11.0. L’analyse en série de Fourier de ce signal permet de
détecter les fréquences dominantes. De plus, un capteur sonore (de sensibilité 47 mV /Pa) est
mis a disposition afin de suivre I’évolution des fréquences acoustiques d’usinage dans le temps
grace au tracé d’un spectrogramme.

Tous les essais sont effectués avec l'outil décrit dans le tableau en correspondance avec
lalgorithme illustré a la figure La vitesse d’avance est fixée a 0.45 mm/tour. Les condi-
tions initiales des essais sont telles que la vitesse de coupe V.(0) = 100 m/min et la profon-
deur de passe a,(0) = 2 mm. Cette derniére est incrémentée graduellement avec un pas de 0,5
mm jusqu’a l'atteinte de conditions d’usinage jugées instables. Les critéres de discrimination
de la stabilité seront décrits dans le paragraphe ci-dessous. Ensuite, la vitesse de coupe peut
étre incrémentée. La méme démarche est répétée plusieurs fois sur toute la plage des vitesses
étudiées.

Plusieurs auteurs se sont intéressés a la question des critéres de stabilité en usinage. Morita
[Morita et Yamashita, 2012| la caractérise par deux aspects. Le premier porte sur l'intensité des
vibrations et le second est tel que la fréquence dominante de vibration n’est pas un multiple de
la fréquence de passage des dents. Altintas |Altintas et al., 2008|, Grossi |Grossi et al., 2014] et
Dombovari [Dombovari ef al., 2011| ont utilisé la méme définition et ont considéré une appari-
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2.3. RECHERCHE DES LIMITES DE STABILITE EN FRAISAGE

Indices k ou n 0 1 2 3 4
V.(n) (m/min) | 100 | 150 | 200 | 250 | 300
a,(k) (mm) 2 125 3 |35 4

V¢(0) = 100 m/min ; a,(0) =2 mm

Ve=Ve(n) (e
N4
>  a,=a,(k) n=n+1
a, =ay(0)
k=k+1
Usinage
Oui stable Non

FIGURE 2.16 — Schéma des essais de fraisage

tion d’instabilité quand la fréquence de broutement domine le spectre du signal de la grandeur
physique mesurée.

Se basant sur ces travaux, le critére de stabilité adopté dans ce travail est celui défini par
Morita |[Morita et Yamashita, 2012] : il y a broutement quand un pic du signal d’accélération
apparait a une fréquence différente de celle de passage des dents et avec une amplitude supé-
rieure.

2.3.3.2 Résultats

La profondeur de passe critique a été définie par Tobias [Tobias, 1962] comme la droite hori-
zontale tangente a ’enveloppe des lobes de stabilité (figure . En se basant sur ce critére, les
résultats expérimentaux permettront de comparer le comportement dynamique de la machine
dans les différentes configurations de travail.

En regard des fonctions de transfert obtenues et illustrées a la figure 2.10] il était attendu
que la machine ait un meilleur comportement dynamique quand la broche est positionnée en
haut. La campagne d’essais d’usinage établie conformément a la procédure décrite a la figure
[2.16] a permis de retrouver les limites de stabilité pour chacune des configurations de travail.

Le premier exercice consiste & se servir des informations fournies par les capteurs d’accélé-
ration et de son pour juger de la stabilité de 'usinage.

La figure [2.18la montre la transformée rapide de fourrier (FFT) du signal d’accélération qui
est dominée par les fréquences dues a I'excitation forcée de passage des plaquettes. Quand il y
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FIGURE 2.17 — Spectrogramme (a, = 4 mm, N =500 tr/min et f = 0.45 mm/tr)

a broutement, un ou plusieurs pics d’amplitudes supérieures a celle du pic d’accélération a la
fréquence de passage des dents font leur apparition.

S’appuyant sur le méme principe, le spectrogramme d’une acquisition acoustique présenté
a la figure montre que la transition de 1’état stable a I’état instable peut étre repérée par
I’analyse de son contenu fréquentiel. Quand 'usinage est stable, la fondamentale correspondant
a la fréquence de passage des dents a 75 Hz et ses harmoniques dominent la représentation. A
linstant t = 15 s le contenu fréquentiel du graphique évolue faisant apparaitre des fréquences
ayant une amplitude du méme ordre de grandeur que les fréquences de coupe. Leur apparition
témoigne de la présence de broutement.

De méme que la FFT du signal d’accélération et le spectrogramme du signal acoustique qui
ont permis de détecter I’établissement du broutement, la qualité des surfaces usinées a constitué
un indicateur supplémentaire déterminant. Celle-ci était toujours acceptable aprés un usinage
stable. En revanche, les dégradations étaient significatives aprés un usinage instable ; des stries
visibles a P'ceil nu sont souvent laissées sur la piéce comme dans le cas illustré a la figure 2.18b.

Par référence aux critéres de discrimination des états instables d’usinage, les limites critiques
de stabilité sont établies pour les deux positions de broche. Les profondeurs de passe critiques
ont été trouvées par calcul et expérimentalement. Ces résultats sont illustrés aux figures [2.19
et [2.20] qui montrent les écarts entre les comportements dynamiques des deux configurations de
la machine.
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N= 500 tr/min ; f =0.45 mm/tr

ap = 2.mm
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FIGURE 2.18 — Illustration de la différence entre un
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Usinage
instable

Usinage
Stable

Limites de
stabilité
(simulées)

ap (mm)

2L _\ | Limite critique
™ (théorique) de

Limite critique stabilite

(expérimentale) de stabilité

0 500 1000 1500 2000
N (tr/mn)

FIGURE 2.19 — La limite critique de stabilité établie expérimentalement et par calcul (Broche
en position basse)

La figure 2.19 illustre les résultats de simulation et expérimentation par usinage dans la
configuration : broche en position basse de travail. La limite critique de stabilité a été obtenue
égale a 3.3 mm par essai d’usinage et 3.5 mm par simulation. Une légére différence entre les
deux résultats dépend de la justesse du modéle de calcul et la précision des parameétres expéri-
mentaux utilisés pour la recherche des limites de stabilité.

Dans la deuxiéme configuration, broche positionnée en haut, une profondeur de passe de 5
mm a été atteinte sans aucun établissement de broutement. Les essais ont ensuite été arrétés
afin d’éviter le risque de dépassement des limites de la broche en couple et en puissance. En

revanche, la limite de profondeur de passe critique a été estimée par calcul a 6,05 mm (figure
2.20)).

Quoi que l'usinage en position haute de la broche n’ait pas permis d’aller jusqu’a la fin en
trouvant des conditions d’usinage instables, les résultats expérimentaux ont permis clairement
de révéler un écart important entre le comportement dynamique de la position haute et la posi-
tion basse de travail. Se basant sur le niveau de précision du premier résultat, la profondeur de
passe critique a été estimée de 6,05 mm quand la broche est positionnée en haut, un résultat
qui est en cohérence avec les essais d’usinage qui n’ont pas pu étre finalisés.

Discussion sur la vibration de piéce

Dans les cas étudiés dans ce chapitre, le broutement ne fait son apparition que quand la
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FIGURE 2.20 — La limite critique de stabilité établi expérimentalement et par calcul (Broche
en position haute)

broche usine en position basse. Il est légitime de se poser la question sur les origines de vibra-
tions et les sous-ensembles qui les impliquent. Si des mesures des raideurs statiques sur la piéce
et la broche en position défavorable de travail ont été effectuées, celles-ci ont montré un grand
écart en faveur de la piéce. De plus, une analyse plus fine a été apportée aux graphes de FFT
du signal d’accélération affiché a la figure [2.18|et les FRF relevées en nez de broche et en pointe
de Poutil a la figure Ces graphes permettent de dégager deux informations importantes.

— Le mode propre dont 'amplitude est la plus grande quand la broche est positionnée en
bas a une fréquence de 133 Hz.
— La fréquence dominante lors du broutement est de 139 Hz

La fréequence de broutement est sensiblement proche de la fréquence de résonance relevée
en pointe de l'outil. Il est donc légitime de supposer que les vibrations constatées lors du
broutement proviennent des vibrations de la broche.

Discussion sur la profondeur de passe critique

Le critére de la profondeur de passe critique se déduit du diagramme des lobes de stabilité. Altin-

tas, Weck [Altintas et Weck, 2004], [Altintas et Budak, 1995] et Roukema [Jochem et Altintas, 2007]
ont montré que la stabilité de 1'usinage est difficile a modéliser aux alentours des fréquences
d’excitation qui sont d’ordre de grandeur trés faible devant les fréquences de résonance de la
structure. Quand une dent laisse un nombre significatif d’ondulations sur la piéce, la suivante
subit sur son parcours des variations importantes de I'angle de dépouille faisant apparaitre le
phénomeéne de talonnage. Par conséquent, un effort de friction résistant au mouvement contri-

bue a amortir les oscillations. Ce phénoméne est appelé 'amortissement « process » et rend
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Iestimation de la profondeur de passe critique difficile autour des basses fréquences d’excita-
tion. Ainsi, 'utilisation de ce critére nécessite le respect au domaine d’étude : un domaine dans
lequel la fréquence d’excitation est du méme ordre de grandeur que les fréquences de résonance
de la structure.

La variation de la FRF de I'ensemble broche et outil affecte la profondeur de passe cri-
tique. Plusieurs auteurs comme Gagnol [Gagnol, 2006|, Zaghbani |[Zaghbani, 2009] et Kolar
|[Kolar, 2010] ont montré que les propriétés dynamiques du systéme broche, outil dépendent des
conditions aux limites. Dans une étude faite par Gagnol [Gagnol, 2006] sur les broches UGV,
il a été constaté qu'un léger décalage entre les fréquences propres du I’électro-broche libre et
montée dans la machine existe. Par ailleurs, Zaghbani [Zaghbani, 2009] montre a 'aide d’un
essai d’impact au marteau dynamométrique que les propriétés dynamiques du systéme usinant
a vide et en contact avec la matiére ne sont pas les mémes.

2.4 Conclusion

La démarche présentée dans ce chapitre s’est focalisée sur la comparaison du comportement
statique et dynamique d’un centre d’usinage dans différentes positions de son espace de travail.
Les essais ont été effectués non seulement sur la machine & 'arrét mais encore des explora-
tions en conditions opératoires d’usinage ont permis, par la recherche des limites de stabilité,
de mieux comprendre son comportement et d’expliquer ses faiblesses. La démarche présentée a
permis de révéler la variabilité du comportement statique et dynamique de la chaine structurale
de la machine qui dépend, elle, de la position de la broche. De plus, des essais de fraisage ont
été réalisés dans différentes positions de la broche dans le but de déterminer les profondeurs de
passe critiques et confirmer la variabilité du comportement dynamique de la chaine structurale.
Pour certaines machines dont la broche n’est pas équipée d’axes de déplacement, ne se pose
pas question de la dépendance du comportement dynamique de la broche a sa position dans
I’espace de travail.

Si le premier critére de raideur statique a montré qualitativement que la broche en posi-
tion haute avait une plus grande raideur que celle en position basse, celui-ci ne permettait pas
d’estimer les limites structurales d’une machine destinée a effectuer un certain type d’opération
d’usinage. Ce critére ne pouvait par conséquent pas étre exploité efficacement par les métiers de
conception pour proposer de nouvelles solutions machines et outil coupant pour la fabrication
de nouveaux produits. Le critére de profondeur de passe critique a donc été introduit, ce dernier
a été obtenu dans un premier temps par calcul analytique et ensuite par des essais de fraisage.

Les méthodes proposées présentent 1’avantage de permettre d’estimer le potentiel d’un
couple broche et outil donné pour effectuer des usinages. En revanche, un changement d’outil
nécessite de nouveau 'exécution des essais permettant de retrouver les limites de stabilité. Cette
limitation sera traitée dans le chapitre suivant, dans le but de fournir une nouvelle méthodologie
permettant d’obtenir le méme résultat en minimisant la durée des essais.
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CHAPITRE 3. PROPOSITION D’'UNE METHODOLOGIE DE PREDICTION DU
COMPORTEMENT D’UNE MOCN

3.1 Introduction

NE METHODOLOGIE est proposée dans ce chapitre dans le but de faciliter ’évaluation de la
U stabilité d’une opération de fraisage, pour une broche, un outil et une position connue de
la broche dans son espace de travail. L’objectif est d’éviter d’effectuer des mesure pour chaque
nouvel outil en se limitant & quelques mesures de référence.

L’approche se base sur une procédure d’identification du comportement dynamique de la
broche suivie par un couplage des FRF du systéme (broche-trongon arriére de 'outil) avec le
troncon avant de l'outil d’usinage pour prédire la FRF en sa pointe. Cette derniére permet
a l'aide d’une résolution analytique de ’équation caractéristique de la dynamique de fraisage
dans le domaine fréquentiel de prédire la limite de stabilité critique. Les profondeurs de passe

critiques obtenues par simulation constituent le critére qui sera retenu pour comparer les MOCN
de point de vue comportement dynamique.

3.2 Technique d’identification de la matrice des FRF en
nez de broche

3.2.1 Principes et définitions

Dans cette étude, plusieurs systémes mécaniques sont définis et sont illustrés dans la figure

B.1

— Systéme; : Systéme, et Systémes liés par la section droite illustrée dans les figures [3.1] et
5.2l

— Systéme, : La broche et le trongon arriére de I'outil
— Systémes : Le troncon avant de 1'outil
— Section : C’est la section qui permet la jonction entre Systéme, et Systémes.

Sur la figure F; et M; sont respectivement les composantes de la résultante d’effort et
le moment au point ¢. Il sera noté que :

— (Fp, Mp) : Efforts extérieurs appliqués en B
— (Fp_, Mp_) : Efforts intérieurs appliqués sur U'interface du Systéme, en B—
— (Fpy, Mp,) : Efforts intérieurs appliqués sur Uinterface du Systémes en B+
— (Fg, Mg) : Efforts extérieurs appliqués en E

De méme u; et 0; représentent respectivement le déplacement transversal et la rotation de
la section droite a ’axe de rotation de I'outil.
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3.2. TECHNIQUE D’IDENTIFICATION DE LA MATRICE DES FRF EN NEZ DE
BROCHE

Vv Fg

l /Section =
Lo dwe=d,
U W B- + (3
X N>

Mg,
\ (U B-1 eB-) (U B+ 93+) ( Ug, GE) I
| 'FB l F.

© 5 £l )
MBD Me

(Ug,65) (Ug,6¢)

FIGURE 3.1 — Partition du systéme broche + outil en 2 sous systémes

La démarche proposée vise l'identification des termes de la matrice des fonctions de réponse
en fréquence (FRF) du Systéme, (figure [3.1). Celle-ci est déterminée en utilisant un outil de
référence (figure qui sert comme intermédiaire pour l'obtention d’informations du type
FRF qui sont difficiles & obtenir directement en nez de broche. Les composantes de la matrice
des FRF du Systéme, et sont définies a l'aide de la figure telles que : #2=, ~B= 9= o

Fp_» Mp_’ Fp_
05 . i . .
Mi . Cette matrice sera définie plus tard dans I’équation
basée sur des essais expérimentaux

La procédure utilisée sera détaillée par la suite. Elle est
d’impact au marteau a l'aide de 'outil de référence et sur des calculs analytiques qui permet-
tront d’identifier les FRF du Systémes.

Trongon avant
-—

~— Section droite

=—Trongon arriere

FIGURE 3.2 — L’outil de référence

Méme si 'essai d’impact au marteau effectué directement en nez de broche(systémes) per-
met, d’obtenir la fonction de transfert liant les déplacements et les efforts radiaux, celui-ci ne
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permet pas de donner des informations sur les moments et les rotations associés a la flexion
de loutil en B (fonction reliant respectivement ug_ et Op_ & Fp_ et Mp_). C’est la raison
pour laquelle la méthode proposée doit permettre d’identifier tous les termes de la matrice des
fonctions de transfert du Systémes,.

L’étude sera effectuée dans un plan contenant ’axe de la broche en supposant que le com-
portement dynamique de broche est axisymétrique. Si ce n’est pas le cas, la méme démarche
doit étre réalisée dans deux plans orthogonaux et paralléles a ’axe de rotation de la broche.

A Tissue de cette démarche d’identification, la matrice des fonctions de transfert en nez de
broche permettra grace a un modéle éléments finis de ’outil de prédire la matrice des fonctions
de transfert en pointe d’un outil en E pour un Systéme; (matrice reliant respectivement upg
et g a Fg et Mg). Cette approche intéresse les ingénieurs méthodes pour valider/étudier une
nouvelle opération d’usinage.

La section droite représentée aux figures et et qui lie le Systémes au Systémes est
caractérisée par un mouvement de solide rigide qui s’inspire d’'un modéle poutre dans un pro-
bléme plan. Pour cette interface, le principe des actions réciproques permet de déduire son
chargement de celui appliqué a droite du Systéme, (Fp_, Mp_), & gauche du tron¢on avant
de loutil (Fpy, Mp) et par un impact de marteau (Fg, Mp) = (Fp,0). Dans ce modele, les
déplacements longitudinaux ne seront pas pris en compte.

L’équilibre des efforts appliqués a l'interface rigide donne :

(i) (i) = (67): =

La continuité des déplacements s’écrit comme :

<Z§> - (ZJEI) - (?i‘) ' (3.2)

Soient H ! H 2 et H 3 respectivement les matrices réduites des fonctions de transfert des

systémes Systéme;, Systéme, et Systémes.
Les différentes matrices citées précédemment peuvent étre définies comme suit :
Systéme; : La broche, le trongon arriére et le troncon avant de ’outil

La relation entre les vecteurs des efforts appliqués par I'extérieur et les déplacements est
établie ainsi :

FB up
M 0
1 B _ B
TEA I e (3.3)
ME GE
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Il est possible de décomposer H Uen 4 sous-matrices, alors :

H H
H' = (HFB HFE)- (3.4)

EB T EE

Pour des efforts extérieurs nuls au point B de contact entre broche et outil, les équations

et [3.4] permettent d’avoir en E :
1 Fg __ (UE
=EE (ME - \Oe)" (3:5)

Systéme, : La broche et le troncon arriére de 1’outil

T

Ce systéme mécanique permet d’écrire la relation entre le vecteur des efforts et celui des
déplacements via la matrice des fonctions de transfert, comme :

i, ()= () 59

Systémes; : Le troncon avant de I’outil

De la méme maniére :

Fpy Ut
lil Aﬁ* — 95; : (3.7)
Mg Ok

Cette matrice comprend des sous-matrices de fonctions de transfert aux extrémités de I'outil.
L’équation [3.7 peut se décomposer en :

H® H°
3 _ |~ BB ~_BE
bil ( ﬂ§ Ji§ ) : (3.8)
=EB T EE
Le développement de I’équation permet d’avoir :
FB FE up
H? )+ H = . 3.9
BB (MB+> BE \MEg U+ (3:9)
F F U
o’ P+ 5B El=(,7). 3.10
=~EB (MB+> =~er \ Mg %) (3.10)
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3.2.2 Meéthode hybride pour I’identification du comportement de broche

L’objectif de ce paragraphe consiste a identifier la matrice des fonctions de transfert H?
—BB
Comme illustré dans la figure I'identification de la matrice H%z du Systéme, est faite par

la "soustraction" du modéle dynamique du troncon avant de 'outil du systéme global.

@ B < B () B+ﬂ®E

\\ /

/
>/ Trongon

=) (2) } 5- avant

FIGURE 3.3 — Principe d’identification du comportement dynamique de broche

Cette matrice des fonctions de transfert au point B— comprend 4 termes et s’écrit de la
maniére suivante :

2 h2BB hQBB 0
H = (hz S “) (3.11)
BB BB,0u BB,00

La démarche proposée nécessite la résolution d’un systéme d’équations pour atteindre 1’ob-
jectif. Celle-ci tire son nom "hybride" du fait que certaines équations sont obtenues expérimen-
talement tandis que les autres sont obtenues numériquement en s’appuyant sur des modéles
éléments finis de l'outil. C’est dans ce contexte, que la matrice gzl’Ref est introduite. Celle-ci

sera utilisée uniquement pendant la phase d’identification :

Hl,Ref _ h’}S’B,uu hlBE,uu (3 12)
= B hlEB uu hlEE uw ’ '

telle que,

HbRes (?ﬁ) = (Zi) . (3.13)

Les termes de la matrice H LEef heuvent étre obtenus par impact au marteau en appliquant
la procédure expérimentale illustrée a la figure |3.4]
Le développement de I’équation donne :

h‘lBB,uuFB + hlBE7uuFE = Up, (314)

B + MppwFe = us. (3.15)
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Marteau -—-______ Seps

d'impact lFB lFE/ Trongon
7 avant
@ B Vg |E
J [
\'\\ /ﬂ
Accélérométres

FIGURE 3.4 — Configuration expérimentale utilisant ’outil de référence

Par ailleurs, il est rappelé que la matrice A 3 est celle du troncon avant de l'outil en confi-

guration libre. Celle-ci a déja été présentée par ’équation et contient 4 sous-matrices. Elle
comprend 16 fonctions de transfert et s’écrit pour 'outil de référence comme :

3 3 3 3
hBB,uu hBB,uG hBE,uu hBE,uO
3 3 3 3
H?),Ref _ hBB,Gu hBB,@B hBE,Gu hBE,Q@ (3 16)
== - 3 h3 h3 h3 .
EBuu EB,uf EFE uu EEuf
3 3 3 3
hEBﬂu hEB,99 hEE,Gu hEE,GG

telle que
Fpy Up+
M 0
3,Ref B+ B+
H o wp (3.17)
MEg Ok
Le développement de 'équation [3.17] permet d’obtenir les 4 équations suivantes :
thB,uuFB-F + h?jBB,UQMB-F + h%E,uuFE + h%E,uQME = UB+, (318)
h%B,@uFB-‘r + h%B,G‘GMB-i— + h?]BE,QuFE + hSBE,G'GME = 0py, (3.19)
h?L’?B,uuFB-‘r + h3EB,u9MB+ + h?L’E'E,uuFE + h%E,u9ME = Ug, <320>
thB,OuFBJr + h?]’EB,GQMBJr + h%}E,QuFE + h%EﬂGME =0g. (3.21)

Méme si les moments appliqués a 'extrémité de ’outil sont nuls pendant la phase d’iden-
tification de H 2 la démarche de reconstruction de la matrice de FRF pour un nouvel outil

BB

permet d’obtenir tous ses termes. Par ailleurs, il y a la FRF relative aux moments de flexion
et les rotations. Pendant la phase d’identification, aucun moment n’est appliqué a 'extrémité
de l'outil, ce qui se traduit par :

Mg = 0. (3.22)
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Fg
— |FgFg.

FI1GURE 3.5 — Equilibre de l'interface rigide

Il en est de méme pour B :

Mp = 0. (3.23)
Par ailleurs, des équations [3.2] et on tire les équations scalaires :

U =ug, = ug_, (3.24)
Op =0p. =0p_, (3.25)
et
Fpy + Fp_ = Fp, (3.26)
Mg, + Mp_ = Mg. (3.27)

Le systéme d’équations a résoudre comporte :

— 14 équations : [3.14] 3.15] [3.18] B.19 [3.20] [3.21] [3.22113.23] [3.24] [3.25] [3.26] 3.27] B.22] et [3.23],

- 16 paramétres Ug, U, UB_, UpB,, 9E7 037 93_7 93+7 FE7 FB; FB_7 FB+7 ME7 MB; MB_
et MB+-
. 5 . . 2 « e 'U/B7 N F37
Ce bilan permet d’exprimer la matrice Hg 5 qui lie 0 ala |
B_ B_
L’injection de dans et donne :
hlBB,uuFB + hlBE,uuFE = Up-, (328)

heB s + NppuFe = us. (3.29)
La substitution des équations [3.23] [3.24], [3.25] [3.26] et [3.27] dans [3.18], [3.19] [3.20| donne :

h’%B,uu(‘FB - FB*) - hsBB,uOMB* + h%E,uuFE = Up-—, (330)
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hbpou(F — Fp-) — hpeeMp— + hhp g, Fe = 05—, (3.31)

h?l)?B,uu(FB - FB—) - h?L’E'B,ueMB— + h%E,uuFE = UEg. (332)
Le développement des équations [3.30] [3.31] et [3.32] donne :

thB,uuFB - h3BB,uuFB— - h%B,uﬁMB— + thE,uuFE = Up-- (333)
Wepouks — "ppouFn- — apeeMp— + hpp et = O (3.34)
h%B,uuFB - h?l)?B,uuFB— - h%B,ueMB— + h3EE,uuFE = Uug- (335)

Les équations et permettent d’écrire :

hlBB,uuFB + hlBE,uuFE = hSBB7uuFB - h%B,uuFB— - h%B,ueMB— + hSBE,uuFE (336>
L’arrangement des termes de I’équation donne :

(hlBB7uu - h%B,uu)FB + hBBB,uuFB* + h%B,uGMB* + (h1BE7uu - h%E,uu)FE =0. (337)
Les équations et donnent :

hlEB,uuFB + hlE'E,uuFE = hBEB,uuFB - thB,uuFB* - h‘gEB,uGMB* + h’%E,uuFE (338)
L’équation devient :

(hE‘B,uu - h?L)?B,uu)FB + h%B,uuFB— + h%B,UQMB— + (hlEE,uu - h%E,m)FE = 0. (339)
L’écriture simplifiée des équations et se présente respectivement comme :

alg +bFg_ 4+ cMp_ + dFg =0, (340)

eFB+fFB,+gMB,+hFE:O, (341)

ol

a= (hlBB,uu - h%B,uu)’

b= h3BB,uu7

c= thB,uGa
d= (hlBEuu - thE,uu)7 (3 42)
€= (hlEB,uu - h?ﬁjB,uu)» .

f - thB,uua

g = h?])E'B,uea
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La résolution des équations [3.40] et [3.41] donne :

fd—hb +gal—hc
ha—ed 27 " ha—ed

FB: MB—a

fa—eb ga —
Fg_

ed—ha ” * ed — ha

L’écriture simplifiée des équations [3.43) et [3.44] conduit finalement & :

Frp =

MB_

Fp=WFs_ + XMpg_,

Fp=YFg_ +ZMp_,
ol les quantités W, X, Y et Z sont définies par :

( fd—nb
g
ha — ed’
gd — hc
x = ge-ne
ha — ed’
fa—eb
y-12=%
ed — ha’
ga — ec
z-940-c
L ed — ha’
ou de maniére plus détaillée :
( W = h?BB uu( BE uu h?BE uu) ( EE uu EE uu) BB,uu
(h’BE,uu - EE uu)( BByuu BB uu) (hBB R EB uu)( BE.,uu h3BE,uu) 7
X — h?]):?B uG( BE,uu hSBE uu) ( EFEuu h%E uu)hBB ,uf
(h%}E,uu - EE uu)( BByuu BB uu) ( EB,uu EB uu)( BE,uu h?BE,uu) 7
Y — h%B,uu(hBB Uy hBB uu) ( EBuu EB uu)hBB U
(hlEB,uu - thB,uu) (hlBE uu h?BE uu) (hlEE' U h?)EE uu)( BB,uu thB,uu) ’
7 — h?BB,UG(hBB uu h?BB uu) (hlEB Ul h3EB uu) BB,uf
\ (hlEB,uu - h3EB,uu)<hBE,uu - BE uu) (hlEE uw EE uu)(hBB UL thB,uu)

L’injection des équations [3.45] et [3.46] dans [3.32] et [3.34] donne :

hpBu(WEs- + XMp-) + hpp (Y Fp- + ZMp_) = up-,

thB,@’LL(WFB— + XMB—) - h'SBB,HuFB— - h3BB799MB— + thE,Gu(YFB— -+ ZMB—) = ‘93—-

Les équations et peuvent se mettre respectivement sous la forme suivante :

(hlBB,uuW + hlBE,uuY>FB* + (hlBB,qu + hBE,uuZ>MB* = up-,

(3.43)

(3.44)

(3.45)

(3.46)

(3.47)

(3.48)

(3.49)

(3.50)

(3.51)
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(h?éB,euW - h?éBﬂu + thE,GuY)FB* + (hSBB,QuX - h%B,ee + hSBE,GuZ)MB* =0p_. (3.52)
Les 2 équations et peuvent s’écrire sous la forme matricielle suivante :

( 5 hlBB,uuW3+ hlBE,uu3Y 5 hlBB,qu3+ hlBE,u%Z ) <FB—) — <UB—> ) (353)
h’BB,@uW - hBB,Gu + hBE,GuY hBB,GuX - hBB,QG + hBE,QuZ MB* 93*

Par identification on obtient au final la matrice des fonctions de transfert en nez de broche,
celle-ci permettra d’appliquer la méthode de couplage des fonctions de transfert qui sera pré-
sentée dans le paragraphe cf[3.3]:

BB h%B,HuW - h?l)?B,Gu + hSBE,HuY h%B,HuX - h%B,@@ + h%E,GuZ

3.2.3 Modélisation du troncon avant de ’outil

L’objectif de ce paragraphe est d’expliquer la méthode d’élaboration d’un modéle éléments
finis du trongon avant loutil afin d’en déduire les FRF. L’outil de référence est illustré a la
figure [3.2 et se compose de deux parties : un trongon avant et un trongon arriére.

Si la matrice des fonctions de transfert en nez de broche est identifiée avec une méthode
hybride, c’est grace a un modéle éléments finis que la partie numérique est traitée. Il en est
ainsi pour, les FRFs du trongon avant de l'outil de référence. La méme démarche est utilisée
pour modéliser le trongon avant d’un nouvel outil (Systémes) afin d’effectuer le couplage des
matrices des FRFs de ce dernier et celle du Systémes.

Dans cette application, sera retenu pour la suite le modéle poutre du type Bernoulli dans
un espace bidimensionnel considérant que l'outil a un comportement axisymétrique. Seul le
troncon avant de celui-ci est modélisé. Les éléments poutres peuvent se déformer en flexion et
disposent de mouvements de translation transversale et rotation des sections droites a leur fibre
neutre.

L’équation du mouvement du modeéle EF soumis a une excitation donnée est :

M, (t) + Dgu(t) + Kq (t) = Q_(1). (3.55)
OuM, D, K, gx(t) et Qx(t) sont respectivement la matrice de masse, la matrice d’amortis-

sement, la matrice de raideur, le vecteur des déplacements généralisés (contenant déplacements
et rotations) et le vecteur des chargements généralisés (contenant efforts et moments) appliqués
aux neceuds du modele éléments finis.

Pour une excitation sinusoidale de la structure a la pulsation w, le vecteur des efforts géné-
ralisés, écrit dans le domaine complexe, se présente comme :

Q. (1) =Q ™" (3.56)
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Ici Q est la colonne des chargements généralisés indépendants du temps. Assumant une
solution sinusoidale de I’ équation du mouvement (régime permanent) :

q () =g e (3.57)

2z

Ou q, représente le vecteur (dont les composantes sont éventuellement complexes) des mo-
dules des déplacements qui ne dépendent pas du temps.

L’injection des équations [3.56] et [3.57 dans [3.55] donnent :
Jwt . jwt 2 Jwt Jwt
Kq ¢’ + jwDg e w'Mgq ™" = Q ™. (3.58)
La mise de g ¢/*' en facteur donne :

(K + jwD — w*M)q e = Que™", (3.59)
L’équation devient :

(K +jwD —w’M)q =Q . (3.60)

—T

Par conséquent, le vecteur des déplacements peut s’exprimer comme :
q = (K+jwD—w’M)™'Q . (3.61)

. . ~3 . .
Ainsi, la matrice des FRF H  reliant efforts appliqués sur le trongon avant de I'outil aux

déplacements généralisés de ce dernier est définie par :

H = (K + jwD — M)~ (3.62)

Remarque : L’amortissement structural de 'outil est généralement trés faible devant
Iamortissement de la broche. C’est la raison pour laquelle, dans le modéle dynamique du
troncon avant de l'outil, il n’est pas nécessaire d’introduire systématiquement celui-ci.

Sachant qu’en pratique les efforts ne sont appliqués qu’en extrémité d’outil et au niveau de la
section de coupure en B (efforts : (]\F;?E) et (]\}:fi)’ respectivement), il est possible d’introduire
un opérateur C tel que :

Fp
Q=c|h | (3.63)

Mg

De plus sachant que seuls les ddl correspondant a ces efforts nous intéressent, il est possible
d’introduire 'opérateur B qui permet de transformer le vecteur des déplacements généralisés
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g, en vecteur des déplacements réduits ¢ comme :

up

(3.64)

1%

5
|
[

B

Sachant que :
¢ =H Q.. (3.65)

I'injection de I’équation dans donne :

Fp

. 3 MB
4z = Fy
Mg

(=]
I

(3.66)

Par conséquent les équations [3.64] et [3.66] permettent d’écrire :

Fp
3 MB
Fg
Mg

B

I
g
@

(3.67)

La matrice réduite qui représente le comportement dynamique du troncon avant de 1’outil
peut donc s’écrire ainsi :

H’3

I
s~
=
I

(3.68)

3.2.4 Meéthode expérimentale
3.2.4.1 Les Méthodes de mesures

Tous les essais physiques qui sont présentés dans ce paragraphe ont été effectués sur un
centre d’usinage du fabricant (DMG), modéle (DMC65V). Il s’agit d’une machine 3 axes de
technologie vis & billes. Celle-ci est équipée d’une broche du fabricant Kessler.

Ces essais permettent d’identifier les termes de la matrice A 2 présente dans I’équation

BB
3.11] De plus, une deuxiéme mesure permet de comparer la FRF transversale mesurée a celle
obtenue par simulation.

Les matériels utilisés pour effectuer les mesures sont :
— des accéléromeétres de sensibilité 100 mV/g;

— un marteau modal d’impact Meggitt, modéle 2302 de sensibilité 2,27 mV/N ;
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— une carte d’acquisition National Instrument, modéle NI-pci-6036e ;
— le logiciel CutPro qui permet ’analyse modale ;

Dans un premier temps, les essais sont effectués conformément a la configuration représentée
dans la figure Les accélérométres sont positionnés pour effectuer des mesures radiales au
niveau de l'extrémité de I'outil (Point E) et au niveau de I'attachement (Point B). Ensuite,
deux coups de marteau sont exécutés aux points B et E. Etant donné que deux accélérométres
sont positionnés sur l'outil, deux FRFs pour chaque coup de marteau sont obtenues a partir du
signal d’effort et les signaux d’accélérations. Celles-ci sont : hpp s Pppwws MEE.w € PMEp.ww de
'équation [3.12]

Marteau --———_____ S

d'impact lFB lFE/ Trongon
—t avant
(1) B < |
\md ™
\'\\ /ﬂ
Accélérometres

FIIGURE 3.6 — Essai d’impact au marteau pour mesurer les termes hpp 0 "pp e Popa
hE'B,uu

Le deuxiéme essai utilise le méme matériel présenté précédemment et vise la vérification
partielle des résultats de calcul. La mesure sera effectuée conformément a la description de la
figure ol un choc de marteau est effectué au point de mesure B_. Afin d’étre au plus proche
du Systémes, la broche a été équipée d'un attachement. Ce dernier permet d’appliquer une
excitation au marteau a 'extrémité du Systéme, au point B_.

Marteau d’'impact -~ — =
| Fa.
@ s
<---- Accéléromeétre

FIGURE 3.7 — Essai d’'impact au marteau sur le Systéme,

L’objectif de cet essai consiste a déterminer la FRF transversale au point de mesure B_
afin de la comparer avec celle obtenue par la technique d’identification. Les autres FRFs qui

composent la matrice H> ne sont pas obtenues expérimentalement car Papplication de la
—BB

89



3.2. TECHNIQUE D’IDENTIFICATION DE LA MATRICE DES FRF EN NEZ DE
BROCHE

méthode classique d’impact au marteau ne permet pas d’appliquer de moment en B_ (point
d’impact).

3.2.4.2 Reésultats et interprétations

L’objectif de ce paragraphe est d’illustrer les résultats des calculs déduits de la méthode
décrite au paragraphe ct3.2] équation [3.54] et ceux obtenus par la mesure expérimentale décrite
par la figure 3.7] Ces résultats seront par la suite utiles pour la prédiction du comportement

dynamique en pointe de I’outil d’un nouveau systéme usinant. Sachant que la matrice H> est
—BB

symétrique. Celle-ci comprend 3 FRF et peut s’exprimer ainsi :

> _ (MBBan Mppas
L (h2 e “) (3.69)
BB BB,0u ''BB,0

Les termes de cette matrice sont illustrés aux figures [3.§] et

x 108

Mesure
N Simulation

Amplitude (m/N)

500 1000 1500

Fréquence (Hz)

FIGURE 3.8 — La FRF transversale hQBB’uu mesurée et calculée au point B_

La figure montre les résultats obtenus par mesure et par simulation de la FREF trans-
versale hip ., au point B_. Celle-ci met en évidence qu’une bonne corrélation existe entre les
deux résultats. Etant donnée la difficulté de mesurer les autres FRFs relatives aux moments de

flexion, les autres composantes de la matrice H?> seront obtenues uniquement par simulation
~ BB

et sont tracées dans la figure |3.9]

Cette application a eu lieu a ’aide d’un outil de référence trés rigide ayant une premiére
fréquence propre élevée (> 2000 Hz) pour ne pas perturber le signal dans la plage fréquen-
tielle d’analyse. Cette méme démarche peut s’appliquer pour différents types de broche et les
informations recueillies peuvent former une base de données qui comprend les comportements
dynamiques des différentes machines.
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x 1077 x 106
1 ; : ; 5 :
~
= 03} % 4t
S
® 3
= 06 g 3t
3 o
é 0.4 :'é _3-
3 =
< 02 € 1
<
0

500 1000 1500 500 1000 1500

Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)

FIGURE 3.9 — Les FRFs h}p 4 (& gauche) et hp 4 (& droite), calculées en B_

Remarque : La démarche proposée dans la partie [3.2] est effectuée dans un espace bidimen-
sionnel supposant que la broche a un comportement axisymétrique. Dans le cas contraire, cette
méme démarche doit étre appliquée deux fois dans deux plans orthogonaux et paralléles a ’axe
de broche.

De méme, la variabilité du comportement dynamique de la chaine structurale qui dépend,
elle, de la position de broche, nécessiterait selon le besoin d’effectuer la méme démarche d’iden-
tification dans plusieurs points de 'espace de travail.

Bien que la méthodologie décrite dans le paragraphe cf[3.2] soit effectuée pour une broche a
Parrét, la vitesse de rotation est connue pour son influence sur son comportement dynamique
(Gagnol [Gagnol, 2006] et |[Gagnol et al., 2011]). C’est pourquoi cette méme démarche peut
aussi étre effectuée pour une broche tournante a des vitesses données. Cependant ces essais
sont sensiblement plus délicats.

3.3 Technique de prédiction de FRF pour un couple outil-
broche

L’objectif de cette partie est de définir une méthodologie pour le couplage des fonctions
de transfert et qui permettra de prédire le comportement dynamique d’un systéme usinant en
extrémité d’outil (point E). La démarche utilise comme données d’entrée la matrice des fonc-
tions de transfert dont I'obtention a été illustrée dans la partie |3.2| et un modéle dynamique
du trongon avant de I’outil & utiliser en usinage. Le principe de la démarche est décrit figure[3.10]

Comme indiqué précédemment, les Systéme, et Systémes sont couplés par I'intermédiaire
de linterface rigide illustrée dans la figure 3.1} Le comportement de U'interface se résume aux
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@ B-] (+) 1B @q\ E

\

) Trongon
/ avant

=) (0 -

FIGURE 3.10 — Principe de couplage des modéles dynamiques de broche et outil

équations de continuité [3.1] et [3.2] Pour le couplage des systémes 2 et 3, les efforts extérieurs
sont considérés nuls (Fp = 0 et Mp = 0). L’équation devient :

() () = ) o

L’utilisation des équations [3.6] [3.2] et permet d’écrire :

(i) =, (). o

De méme, les équations et permettent d’écrire :

F F F
? 7))+ 1B ") =H 7). 3.72
T EB (MB+> +:EE Mg ~gr \MEg ( )
, ' . , - . Fg
[’arrangement des termes de I’équation |3.72| permet d’obtenir I'expression de )
E
Fg 1 3 \—1773 Fp
=H -H H . 3.73
(ME> (:EE :EE) =g \Mp+ ( )

L’équation [3.73| est injectée dans ’équation [3.9) pour donner :

FB _ FB up
H? )+ w2 oHY —H O)H? T = . 3.74
=BB (MB+) :BE(:EE :EE) =g \MBp Up+ (3.74)
Par conséquent, les équations et permettent d’écrire :
3 3 1 \—1773 3 Fp_ Up—
(H (' —H' )'H' —H® ) - - (3.75)
=prp —EE —EE —EB —BB \MpB_ 0p_

I’équation permet d’identifier la matrice H%p présentée dans I'équation . Il en suit,
Iexpression de la matrice des fonctions de transfert en nez de broche exprimée en fonction des
matrices des fonctions de transferts de 1'outil seul et celles du systéme Broche/Outil :

H> =H® (H* -H' )'H’ -H . (3.76)
BB T BE T EE T FEE T EB BB
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A T’aide de I’équation [3.76| 'expression de la matrice des fonctions de transfert en pointe
de T'outil prend finalement la forme :

ﬂl — H3 _ﬂ3 (EQ
~ ~' B

+H )TH? (3.77)
EFE ) EB B

B B BE

3.4 Validation expérimentale

Le but de cette partie est de valider la méthodologie de prédiction des FRF d’un systéme
usinant pour une broche et des outils connus, quand la broche est a I’arrét. Tout d’abord, la pro-
cédure expérimentale pour la caractérisation des propriétés mécaniques des outils de validation
(module de Young et la masse volumique) sera montrée. Ensuite, des essais d’impact en pointe
de 'outil seront effectués dans le but de les comparer aux résultats prédits numériquement.

Le matériel de mesure utilisé dans ce paragraphe est le méme que celui décrit dans la partie

cfi3.2.4

3.4.1 Identification des caractéristiques mécaniques des outils de va-
lidation

Le modéle dynamique de 1'outil peut avoir une influence notable sur le résultat de simula-
tion finale de prédiction du comportement dynamique du systéme usinant. C’est la raison pour
laquelle une démarche de caractérisation des propriétés mécaniques de ’outil de validation a été
mise en place. En effet, en plus des caractéristiques géométriques, I’établissement des matrices
de raideur et de masse du troncon avant de 'outil de validation nécessite la connaissance de sa
masse volumique p et de son module de Young FE. L’objectif de ce paragraphe est de montrer
la méthode permettant ’établissement de ces données.

Dans cette phase de validation, la méme démarche sera appliquée sur deux outils différents
(figure . Tout d’abord, étant donné que les outils utilisés sont "monobloc", leurs masses
volumiques sont obtenues grace & un pesage avec une balance de précision et un modéle CAO
(figure . Ce dernier reprend la géométrie exacte des outils réels et permet de connaitre
leurs volumes.

Par la suite, un essai expérimental d’impact au marteau est effectué conformément a la
description en figure [3.12| Pour ce faire, 'outil a été suspendu par ses deux extrémités et
Iexcitation au marteau a permis de connaitre ses fréquences propres en vibrations libres. Ces
valeurs de fréquences vont permettre de recaler un modéle dynamique de I'outil afin d’estimer
la valeur du module de Young du matériau qui le constitue.

11 est difficile de reproduire la géométrie exacte d’un outil d’usinage avec un modeéle poutre.
Pour une meilleure précision, un modéle CAO tridimensionnel de I'outil est établi. Ce dernier
est maillé a I'aide d’éléments tétraédriques (T10). Sans imposer de conditions aux limites, un
calcul dynamique permet d’obtenir les fréquences et les formes de ses modes propres. De plus a
laide des résultats de la mesure expérimentale des fréquences propres, un recalage du module
de Young est effectué dans le but d’obtenir une premiére fréquence propre simulée identique a
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FIGURE 3.11 — Les outils de validation : a) Outil 1, b) Outil 2

FIGURE 3.12 — Essai d’impact au marteau sur outil en configuration libre

la premiére fréquence de vibration libre de 'outil. C’est ce module de Young qui sera utilisé
pour la prédiction des FRE en pointe de 'outil.

Modéle CAO

FIGURE 3.13 — Modéle CAO de I'outil : Formes et fréquences des deux premier modes de flexion

Avec le module de Young recalé, la premiére fréquence du modéle dynamique CAO et celle
mesurée sont identiques. Le tableau [3.Imontre les deux premiéres fréquences, pour chaque outil,
obtenues grace au modéle EF et a la mesure physique. Les écarts retrouvés entre les fréquences
mesurées et celles du modéle sont faibles. Ces écarts pourraient devenir plus importants, si
I'identification des propriétés mécaniques de 'outil n’avaient pas été faite ainsi.

Grace a cette procédure, les caractéristiques des outils étudiés ont été déterminées et illus-
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Outil 1 | Outil 2
f{nesure — f{nodele (HZ) 3170 2307

fmesure( [ 2) 6916 | 4970
frmodele((F ) 6600 | 4593
Afo(%) 4.6 7.5

TABLE 3.1 — Caractéristiques des outils de validation

Outil 1 | Outil 2
Longueur (mm) | 143 223
Diamétre (mm) | 31 40
E (GPa) 195 | 210
p (Kg/m?) 7600 | 7600

TABLE 3.2 — Caractéristiques des outils de validation

trées dans le tableau

3.4.2 Essais d’impact sur ’outil en broche

Les essais ont été effectués dans les mémes conditions que que celles décrites dans le pa-
ragraphe cf[3.2.4] conformément & la configuration d’essai illustrée dans la figure [3.14] Un
accéléromeétre est accroché a la pointe de 'outil de validation de maniére a permettre de me-
surer les accélérations transversales. Ici des impacts au marteau de choc permettent d’obtenir
les FRF radiales hgp., du Systéme.

————— e | Trongon

Marteau d'impact -~ Fe avant

@

N
\
m

Accélérométre -~

FIGURE 3.14 — Essais de validation du modéle prédictif des FRF avec un nouvel outil

3.4.3 Reésultats et interprétations

Les graphiques donnés dans la figure illustrent les FRF en pointe de 'outil : celles qui
ont été mesurées et celles qui ont été obtenues par calcul pour les deux outils décrits dans le
tableau [3.21
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3.5. CONCLUSION

Le graphe présenté a gauche de la figure représente le premier systéme usinant (Broche
et Outil 1), tandis que celui de droite est le deuxiéme systéme usinant (Broche et Outil 2). Dans
ces graphes les résultats expérimentaux sont représentés par des courbes en trait bleu continu.
Les résultats obtenus par calcul sont affichés a 'aide d’un trait rouge discontinu.

Une bonne corrélation est observée entre les mesures et les calculs alors méme que les 2
outils montés sur la broche ont des comportements sensiblement différents. Ceci montre 'intérét
de la démarche proposée et va permettre d’aller plus loin dans I'analyse en construisant des
diagrammes de lobes de stabilité et constituer un véritable outil d’aide & la conception.

a) b)
‘ ‘ ‘ r . Mesure l I ‘ Mesure
10 A Y B Simulation R [ Simulation
— — A6k
Z §10
£ £
Q o)
©°107 o
2 2
a S510%}
= £
< <
108 . . ‘ . . . . . . . . ‘ ‘ , .
200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)

FIGURE 3.15 — Les FRFs mesurées et calculées pour Poutil 1 (a gauche) et Poutil 2 (& droite)

Discussion sur 1’influence de la position de broche dans son espace de travail

Les FRF obtenues sont établies pour une position donnée de la broche. Pour une investigation
plus fine la méme démarche peut étre appliquée en plusieurs positions de I'espace de travail.
En revanche, il existe des centres d’usinage dont la question de I'influence de la position de la
broche sur le comportement dynamique ne se pose pas.

3.5 Conclusion

La démarche présentée dans ce chapitre permet de prédire la fonction de transfert du couple
broche/outil en pointe de 1'outil afin de tracer les lobes de stabilité. La rapidité et la relative
simplicité de 'exploitation de la démarche en font un outil performant pour établir cette fonction
de transfert. L’utilité de celle-ci se dégage dans ’assurance d’un gain de temps important compte
tenu du fait que les essais physiques au marteau se font uniquement une fois pour caractériser
le comportement dynamique d’une broche pour 1 centre d’usinage donné. Par conséquent, les
fonctions de transfert des nouveaux outils et des outils existants peuvent étre prédites par
simulation. Celles-ci permettront de tracer le diagramme des lobes de stabilité dans le but de
comparer les différents systémes usinant de point de vue dynamique et de faciliter les choix
techniques des méthodes de fabrication des piéces.
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Chapitre 4

Prédiction des limites de broutement en
alésage
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4.1. INTRODUCTION

4.1 Introduction

RACE & leur tau élevé d’enlévement de matiére et la réduction du temps de cycle en ré-
duisant le nombre d’opérations d’usinage, les outils d’alésage étagés sont de plus en plus
utilisés dans 'industrie automobile. En revanche, a cause des grands efforts de sollicitation, il
est courant de rencontrer, avec ce type d’outil, des problémes de vibrations qui sont générale-
ment imputés au broutement.

L’objectif de ce chapitre consiste a mettre en place sur un cas industriel la démarche propo-
sée dans le chapitre précédent. Il s’agit notamment d’élaborer un modéle prédictif pour analyser
la stabilité d’une solution de systéme usinant pour des opérations d’alésage utilisant des outils
multiétagés. L'intérét d’une telle approche est de permettre de tester plusieurs solutions (couple
broche/outil) afin d’optimiser les choix de machine et d’outil d’usinage.

Ce chapitre est divisé principalement en deux parties. Dans la premiére, une méthode gé-
nérale pour la prédiction des limites de stabilité pour des outils étagés ayant le méme nombre
de dents par étage, sera détaillée. La mise en application de cette méthode sera illustrée dans
la deuxiéme partie du chapitre sur un cas industriel afin d’évaluer la criticité de la solution
d’usinage mise en place.

4.2 Modéle dynamique pour la prédiction des limites de
stabilité

La démarche est appliquée sur un outil de n étages qui comprend Z dents équiréparties par
étage (figure . Le centre de la section droite de 1’étage (k) ainsi que son rayon seront appelés
respectivement Ej. et ry.

Modéle EF du trongon avant d’'un
outil mullti—étagé

ug Etage n -7
- ol I
ws _E,! LIE  |JE, Modele de broche +
T Peo P }‘ e trongon arriére de
Eo | | | : Poutil
_______ PR U |
|
|

FIGURE 4.1 — Définition d’un outil étagé

Piece
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Il sera supposé ici que :

— Les dents d’un méme étage constituent un solide rigide et que les déformations entre
étages sont négligeables. Le torseur des petits déplacements représentant le mouvement
du solide rigide composé des n étages sera exprimé en F,.

— L’ensemble broche et outil est supposé avoir un comportement axi-symétrique dont le

comportement dynamique sera caractérisé par le matrice des FRF H'
~EE

v, p Vo
e “Foutl g, |
P; Ey
—4<\
Axe rotat;i})r( E)
broc}
/ o
Extrémi{éoutil R
ug
Eo
v,
we

FIGURE 4.2 — Définitions des repéres

Les effets dynamiques liés a la rotation de 'outil sont négligés (effets liés au balourd et effets
gyroscopiques) et sont donc supposés ne pas intervenir dans I’étude de stabilité de I'usinage.
Les repéres utilisés sont illustrés aux figures et et sont présentés tels que :

- Ry (EO,US7 %, 1?0) : Le repére fixe lié au support de la broche.

- R, (EO,Ug, v_g, u_)é) : Le repére tournant, lié au solide rigide composé de n étage, accom-
pagnant la broche dans son mouvement de rotation dans le sens trigonométrique autour
de l'axe (Ep, 170) = (Fy, 172) Celui-ci est repéré par sa position angulaire &g = Qt.

- Ry (En,Ub), Ug, EZ) : Le repére permettant de représenter le mouvement relatif du solide
rigide composé des n étages dans le repére R.. En I'absence de déplacements de cet outil,
le repére Ry est confondu avec R,.
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- R¥: (Pk,ﬁ ﬁ, u?) : Le repére lié a la dent (j) de I'étage k, j € {0,1,2,..., 7 — 1}.

J7 7 J

- R?’l‘ml . (PF : @) : Le repére local li¢ a la dent (j) et orienté par son aréte de

J
coupe comme a la figure [4.3|

Les points Fj et P; sont respectivement l'origine du repére lié a I'outil et I'origine du repére
lié au milieu de la partie d’aréte de coupe engagée dans la matiére.

L’outil composé des différents étages est supposé avoir un mouvement de solide rigide. Son
mouvement régénératif sera exprimé dans le repére tournant R, lié a la broche, par un torseur
des petits déplacements qui sera exprimé en différents points. Dans la suite, il sera noté que
T = % est le temps nécessaire au passage de deux dents consécutives. Etant donné que tous
les étages ont le méme nombre de dents qui sont équi-réparties, ici 1" est le méme pour tous les

étages.

|
! Dent j
|
i o7
!
? Y
I —_— _ —_—
L V=W .
i —> U
| P; !
R
! Ky \
] —
v u]_h
Iy —

FIGURE 4.3 — Définition du repére local lié a la dent (j)

4.2.1 Mouvement dans R,

Les mouvements des dents de 'outil seront représentés grace au torseur des petits déplace-
ments tel que :

- — — —
i )I(@w+@%+@@i’ 1)

(D)(En) = (ﬁ(E ) wg + v + wiv,

_>
ol ﬁ et 0 sont respectivement le moment et la résultante du torseur des petits déplace-
ments.
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Le vecteur g est la colonne de degrés de liberté représentant le mouvement de 'outil et défini
par :

_ (?)Rb
1= ((ﬁwn))Rb) | 2

Pour I'étude de stabilité, on introduit 6¢g = q(t) —q(t—T) qui va permettre pour chaque dent
(7) de déduire Iécart de position entre la dent () a U'instant (¢) et la dent (j + 1) a Uinstant
(t —T). On pose :

%
(00 ) _ (dfup + 6, + d6,w;
(0D)(En) = (ﬁ(}j}d) n ( dug, + dvvy + dww, ) (4.3)

4.2.2 Sections coupées

Le but de ce paragraphe consiste & exprimer la variation des épaisseurs et des largeurs de
la section coupée vue par chacune des dents constituant I'outil entre deux instants (t7) et (7).

La variation de la section coupée au point P; est due aux déplacements ré-génératifs de
Poutil, c’est-a-dire les déplacements relatifs entre deux passages successifs de dents. La suite de
la démarche permettra d’exprimer le vecteur déplacement du torseur des petits déplacement a
I'extrémité de I'outil dans le repére R,.

La variation de la section coupée par la dent (j) résulte de I’écart de position entre la
dent (j)il’instant (t) et la dent (5 + 1) a linstant (¢ — 7"). Cet écart est représenté par le

vecteur 0s;. Ce dernier comprend deux composantes dans Ré"cal : la variation de I'épaisseur

o 7

du copeau dh; selon u; et la variation de la largeur de copeau 0b; selon u;. Les quantités dh;
et db; sont exprimées au centre de I'aréte de coupe (j) dépendant du mouvement de R;, dans R,.

La formule de changement de point permet d’exprimer le moment du torseur des petits
déplacements en PJ :

— — —_ =
SU(P;) = 0U(E,) + PfEn Adbg, (4.4)
—
avec,(PfEn) est le vecteur qui est défini dans le repére R;‘f tel que :
ok
k i
(P En)R; = 0 |. (4.5)
wj
La matrice P . de passage du repére R;‘? a R, est définie ainsi :
~Rj — Ry
o —sk 0
] J k — k
P =|sy & 0 avec CJk COS(@Q, (4.6)




4.2. MODELE DYNAMIQUE POUR LA PREDICTION DES LIMITES DE STABILITE

ol, dans le repére R,
k . . k k. ., - .
- @7 = jP, + ®; est la position angulaire de la dent j.

T .
est le pas angulaire entre les dents.

,@p:ﬁ

— ®F est la position angulaire de la dent j = 0 de I'étage (k).

Par conséquent, I’équation exprimée dans le repére tournant de broche :

6T (P)r, = (6T (E)m + (B (PFENR)AG T 5)n, (4.7)

“REoR, 7

Ainsi, le déplacement du point P; de la dent (j) s’exprime :

du — r;?s’?dé’w — wfd@v
6T (PX)r, = | dv+ rkckdg,, +whao, |. (4.8)
dw + rfséd@u — rfcfd@v

Remarque : La raideur axiale du systéme broche et outil étant trés importante, il peut étre
considéré que le déplacement axial (dw) du point (F;) est négligeable devant ses déplacements
radiaux. De plus, le mouvement de rotation dé,, due a la torsion de 'outil n’a pas d’influence
sur les vibrations latérales et peut aussi étre négligé.

L’équation peut s’exprimer telle que :

du
. 100 0 —wh —rks g”
SUPNm =0 1 0 wt 0 rkck Yl = Mtsq. 4.9
J b J J ] dg ==
k  k k .k U T
0 0 1 rfsy —rici 0 do. J
do,,

Notation : Pour une dent (j) de I'étage (k) les notations peuvent étre allégée par la suite
en se limitant & mentionner I'indice (j) de cette dent (Exemple : Le repére R;‘F pourra étre noté
seulement comme R;).

. . . ’ ’ 2, %
La variation de la section coupée est représentée par ds; tel que :

Sh;
(355 it = (U (P)) e = | 305 | (4.10)
0

et

8= (fs];) = (é X 8) (57 e (4.11)
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avec :
W= SUL(P) "
Ohy = 5?3)'73' (4.12)
8b; = 6U;(Py). Y
Pour exprimer la relation entre ds; et (552(1%), la matrice P o de passage du repeére
TR Rlece

R; au repére R est introduite :

crj 0 sk ckj = cos(k;)

P =|sk; 0 —ck; avec . , 4.13
TR Rloc! 0] 10 ’ sk; = sin(k;) (4.13)
donc
oh,;
— J
(s )poa = (80 | =2 (2 (GUF)n). (4.14)
J O Rj*)Ré-U(‘al RbﬁR]‘
_>
Enfin, les équations et permettent d’exprimer ds; tel que :
6s; = S*oq, (4.15)
22 —
avec
1 00
S = P P M. 4.16
:] <O 1 0) :Rj%Réoeal:RbﬁRj:j ( )
4.2.2.1 Les épaisseurs coupées
L’épaisseur du copeau h;(t) coupé par la dent (j) & I'instant (¢) s’écrit comme :
h;(t) = ho + dh(t), (4.17)

ol hg et dh(t) sont respectivement I’épaisseur nominale et I’épaisseur dynamique du copeau.

Si les déplacements de toutes les dents (j) ont été déterminés dans 1’étape précédente,
la suite de I'approche vise a en déduire les épaisseurs dynamiques du copeau. Ces derniéres
peuvent étre déterminées par la projection des déplacements de I'outil sur les vecteurs unitaires
normaux aux différentes directions d’arétes de coupe des plaquettes d’usinage (figure .

La projection du vecteur des variations des déplacements de l'outil sur la normale a la
direction d’aréte donne la variation de I’épaisseur du copeau :

6h] - ((S—S;)Réocal.ﬁ‘}jl. (418)
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Ce qui, en utilisant I’équation [4.16] donne :

du
dv

5hy — (cjchy SjCK; sk; | dw=0
W;S;iCR; + rjSjSK; —W;CjCR; — T'jCiSK; O> dﬁu
dé,
dé,,

(4.19)

4.2.2.2 Les largeurs coupées

Ensuite, la méme démarche est appliquée pour déterminer la largeur dynamique du copeau.
Cette derniére est obtenue par la projection du vecteur de la variation des déplacements de
loutil sur la direction de l'aréte coupante (figurd4.3)). Celle-ci donne :

H
5bj - (53]')Rlpcal.7?. (420)
D’ou,
du
dv
5b; — (cjsk; S;SK; —ckj [ dw =0 (4.21)
W;SjSK; — TjS;CR; —W;jSjCR; + TiCiCR; 0> dﬁu
dé,
dé,

4.2.3 Efforts de coupe

Il est considéré que les composantes de l'effort appliqué par la dent (j) dépendent de la
section coupée, donc de I'épaisseur et de la largeur de copeau. L’action mécanique sur la piéce
est définie par un glisseur appliqué en P; dont la résultante est ﬁﬁ] Partant de cette définition,
le glisseur (torseur) des efforts de coupe par défaut dans le repére local de la plaquette (j)
s’exprime comme :

Qj(h,b)r, = Q;(ho + 0h, by + 0b), (4.22)

oll hg, h, b, by et () sont respectivement les épaisseurs nominale et dynamique du copeau,
les largeurs nominale et dynamique et le glisseur (torseur) des efforts de coupe. Le glisseur @
est défini comme :

@(P) = (ﬁ ( f;z ﬁ> , (4.23)

%
ol ?j et M ; sont la résultante et le moment de force appliqués par la dent (7). Il est possible
d’associer aux variations dynamiques de la section coupée définie par son épaisseur dh et sa
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largeur 0b une variation dynamique de l'effort de coupe (6Q;(ho,dho, by, dby)). Cette derniére
est définie comme :

0Q;(ho, dhg, by, dby) = Q;(h,b) — Q;(ho, bo)- (4.24)
La résultante du torseur des efforts peut s’exprimer dans le repére R; comme :
& — (?j)leocal. (425)

Pour dh < hg et db < by, un développement limité au premier ordre peut étre introduit tel
que :

F;(h,b) 2= F(ho,bo) + VFj(ho, bo)ds;, (4.26)
avec,
PSS (127
ot VFj(h,b) est définie comme :
OF,  OF,
kot = (4 ) (1.29)

oh b / (ho,bo)

D’apres les équations et :

Ej(h, b) = Ej(ho, bo) + VFj(ho, bo)Sjéq (429)

La partie dynamique de 'effort de coupe s’écrit comme :

k
dFj(h,b) = VE} (ho, bo) S} dq (4.30)
Une deuxiéme matrice de passage P’ du repére de plaquette au repére tournant de
~Rj*>Rb
broche est introduite telle que :
P 0
o = foh : 4.31
:Rj—>Rb Q ﬁ ( )
Rj—)Rb

Notation : Désormais, tout vecteur exprimé dans la base R, comme (7) R, Sera noté comme
V.

Dans cette démarche l'effet apporté par les moments sur la dynamique de coupe sera aussi
pris en compte. Les moments dynamiques exercés par les efforts d’usinage seront exprimés au
point F, de 'extrémité de I'outil a 'aide de la formule de changement de point :

My, = 5Mp; + E.P, A 6E'p;, (4.32)
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ou Pj, dT)/[En, mpj , E—Pj> et dTp; représentent respectivement le point de la dent (j), le
vecteur des moments appliqués a la dent (j) et exprimé au point E, de I'extrémité de 1'outil,
le vecteur des moments au point F;, le vecteur dont les extrémités sont les points F, et P; et
la résultante d’effort au point P;.

Sachant que WJ(P]) -0 (équation , I’équation devient :

SM(E,) = E,P, A SEp,. (4.33)

Dans ce contexte, la matrice O est introduite, celle-ci est utilisée comme opérateur de

J
changement de point et permet d’exprimer les vecteurs des efforts appliqués a la dent () au
point E,. Elle est définie comme :

1 0 0
0 1 0
0F)r, ) 055, o 0=|, " ° (4.34)
(0M;(Ey))R, j j W
w; 0 —ry
0 0

Etant donné que les efforts axiaux et moment de torsion n’ont pas d’influence sur les dé-
placements radiaux et les déplacements dus a la flexion, ceux-ci ne seront pas pris en compte
dans cette analyse. Pour ce faire, une matrice de sélection A est introduite et définie comme :

100000
010000
A4=loo00 100 (4:35)
000010
avec :
Fy
F, F,
F,| | A
Al | =1, (4.36)
M, M,
M,

Par conséquent, I'expression des efforts de coupe dynamiques générés par la dent (j), dans
le repére R, se traduit par :

0Q; =AP  (6Q;(h,b))r, (4.37)
- . Rj—Ry

La contribution en effort de la dent (j) & 'extrémité de I'outil en F, s’écrit finalement
comine :

0Q;(ho,bo) = AL~ O D V E;(ho, bo)S; dg. (4.38)

= R;j—Ry, j RYPI=R;
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La sommation de la contribution de tous les efforts de coupe appliqués par les dents permet
d’exprimer I'effort dynamique total exercé sur I'outil, d’ou :

n Z-—1 Z—1
=) 6Q (ho,bo) = {A Zg QF VE, V F;(ho, bo)S¥}oq. (4.39)
k=1 j=0 ’ ko1 j=0 T he =

Discussion : L’expression de I'effort dynamique de coupe comme exprimée dans I’équation
4.39| est générale et peut étre appliquée pour tout modéle d’effort de coupe. De plus, la varia-
tion de I’épaisseur et la largeur du copeau sont prises en compte. Cette équation sera utilisée
dans I’équation caractéristique de la dynamique d’alésage. Cette derniére sera résolue dans le
domaine fréquentiel. La complexité de l'intégration de cette équation nous ameénera a faire
quelques hypothéses supplémentaires trés classiques.

— L’effort de coupe est proportionnel & la largeur de coupe.

- La variation des efforts ne dépend pas ou trés peu de la largeur de coupe. Soit, 2 Ty L (hy,by) >
(% (h07 bO)
Alinsi, cette largeur peut étre mise en facteur :
Z—1
6Q" =bi Y B (t)dq, (4.40)
=0 7
avec, la matrice B définie comme
J
1
B =—+A ! OP VF (ho,bo)Sj (4.41)
‘_'j b]~ Rj—)Rb~ - =

ol Z et b* sont respectivement le nombre de dents et la largeur de coupe correspondant 2
I'étage (k). La matrice B est une image de la matrice des coefficients directionnels. Dans la

démarche présentée, celle-ci est constante et se déduit de 1'équation [4.41]

21
E:_k:
7=0 ]

Par conséquent, d’aprés les équations [4.40| et [4.42) - le vecteur des efforts dynamiques globaux
par étage (k) devient :

Z—1

“U:J
Nh>
SS“U

oPr v (ho, bo)SEY. (4.42)

Ri—Ry §

=L

j=0 J

6Q" = b*B 4q. (4.43)
I o—
L’équation peut ainsi s’écrire :
zZt-1 zZk-1 VA
6Q = bV'B'sqg + ... + V'Bfég + ... + annaq. 4.44
R vt S (i
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Par conséquent, les équations et donnent, :

6Q = (b'B' + ... + V" B" + ... + b"B")dq (4.45)
- 0 0 0

4.2.4 Modéle prédictif du broutement en alésage

Dans la démarche présentée dans ce paragraphe, une méthode pour la résolution de 1’équa-
tion caractéristique de la dynamique de 'opération d’alésage est illustrée. Excepté le dernier
étage, la profondeur de passe prise par les dents des étages est constante et imposée par la géo-
métrie de Poutil (figure . L’approche qui sera présentée vise la détermination du "Facteur
de charge" afin de permettre de juger la stabilité de la coupe. Ce facteur sera présenté dans la
suite de ce chapitre.

Wo Vo b ] i O Attachement

FIGURE 4.4 — Opération d’alésage avec outil étagé

La matrice des fonctions de transfert dans la zone de contact entre 'outil coupant et la
piéce s’exprime ainsi :

hEE v 0 hEE e, 0
0 hEE 0 hEE 6
H = S I 4.46
=EE hEE e, 0 hEE6.6. 0 (4.46)
0 hEE e, 0 hEE.6,0,
telle que :
H Q=g (147
4 &=14

Ou @ et g sont respectivement la colonne des efforts et la colonne des déplacements a
Pextrémité de I'outil exprimés dans R,.
Les vecteurs de vibrations sont définis entre U'instant (¢ — T°) et 'instant (¢) par :

(4.48)
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et
UE(t — T)
g, = gzz(ft__?) : (4.49)
Opp(t—T)

ol ug, vg et 0, g et 0, g sont respectivement le déplacement radial suivant la direction de
Ug, le déplacement radial suivant la direction de v_g, la rotation de la section droite & l'outil
autour de l'axe UZ et la rotation de la section droite & 'outil autour de 'axe U_e>

L’utilisation d’une fonction harmonique permet de décrire les vibrations dans le domaine
fréquentiel a la fréquence de broutement w, :

gliwe) = H'  (iwe)Qiwwet), (4.50)

—iWe

g, (iwe) = e Tg(ice). (4.51)

La variation des déplacements entre 'instant (¢) et (¢t — T') s’exprime comme :

dg(iwe) = gliw.) — g, (iwe). (4.52)
La substitution des équations et dans donne :
Sqiwe) = (1 — e ™ HY §Q(iw.T), (4.53)
9 =

ol w.1" est le retard de phase entre les vibrations de deux dents successives. La substitution
de dq(iw.) dans I'équation donne :

6Q={b'B" + ...+ V"B" + .+ v"B"}(1 — e Y H' §Qe™T. (4.54)
- 0 0 0 EE—

L’équation a une solution non identiquement nulle pour @) si et seulement si :

det{l — (b'B' + .. +b"B" + .. +b"B")(1 —e ™ )H' } =0. (4.55)
0 0 0 EE

[’équation se raméne & un probléme aux valeurs propres et peut s’écrire sous la forme
de :

det(A+ AB) = 0. (4.56)

Ou A, A et B sont respectivement les valeurs propres du systéme et les matrices.

Par identification :

A=1, (4.57)
B=®'B"+..+V"B"+..+b"B"H" | (4.58)
0 0 0 EE
et
A=l —e D), (4.59)
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Ou 7 est un facteur de charge qui a été introduit pour permettre d’analyser la stabilité de
la coupe. Ce facteur est une grandeur réelle qui sera déterminé pour une largeur de coupe 0"
choisie en fonction des besoins de 'opération. Il s’agit ici d’un facteur de charge limite qui, s’il
est supérieur a 1 traduit que 'opération est stable (pour le b choisi, s’il est inférieur a 1 traduit
que 'opération est instable.

La valeur propre A peut s’exprimer dans le domaine complexe comme la somme d’une partie
réelle et une partie imaginaire.
A= Ag + i\ (4.60)

De plus,
et = cos(w.T) + isin(w.T). (4.61)

La substitution des équations [4.61], [4.60] dans [4.59 donne :

Ar +iA; = —n(1 — cos(w.T') — isin(w.T)). (4.62)

Ce qui conduit finalement a :

Ar(1 = cos(w.T)) + Arsin(w.T) Ar(1— cos(w.T)) — )\Rsin(wcT))'

- _ 4.63
" 2(1 — cos(w.T)) ! 2(1 — cos(w.T)) (4.63)
Sachant que 7 est réel, la partie imaginaire de I’équation [4.63| est égale a 0. Alors,
Ar(1 = cos(w.T)) — Agsin(w.T") = 0. (4.64)
k est introduit tel que :
A n(w.I’
A sin(wT)) (4.65)

" Ae (1= cos(w.T))

La substitution de I’équation dans I’équation permet d’aboutir a I'expression du
facteur de charge :

n= —%R(Hm?). (4.66)

Par suite, la limite de stabilité peut étre déterminée pour toutes les fréquences de broute-
ment w,.

Pour le tracé du diagramme représentatif de la variation du facteur de charge pour une
largeur donnée de coupe en fonction de la vitesse de rotation de broche (N(tr/mn),n), il est
nécessaire d’établir la relation entre la phase des valeurs propres et la vitesse de rotation.
Partant toujours du principe que la partie imaginaire de I'équation [£.63] est nulle, la phase
de \ peut étre exprimée ainsi :

tan(y)) = Kk = ———— = tan(n/2 — w.T/2). (4.67)
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Donc
Y = tan (k). (4.68)

De plus € = m — 29 est le déphasage entre la présente et la précédente modulation. Sachant
que pour tout k£ entier ce déphasage peut s’écrire comme :

w.T = e+ 2km. (4.69)

La vitesse de rotation de la broche est donc :

60 60w,

N=27= Zex 2k (4.70)

4.2.5 Le diagramme d’évolution du facteur de charge

La résolution analytique présentée dans le paragraphe précédent permet de représenter la
stabilité du systéme mécanique pour une largeur de coupe du dernier étage fixée. Comme pour
les lobes de stabilité classique, le diagramme représente des lobes séparant deux zones. La
zone stable est celle qui se situe en dessous des lobes et la zone instable est celle qui se situe au
dessus.

Pour un outil étagé, les largeurs de coupe des étage précédant 1’étage de I'extrémité de
Poutil sont fixées par la géométrie de l'outil. Le diagramme de la figure [4.5] est tracé pour une
largeur de coupe fixée du dernier étage. A la valeur de 1, le facteur de charge représente 1’état
de la stabilité de I'opération pour les conditions de coupe choisies. Le premier constat a faire
est qu'il existe des vitesses pour lesquelles I'usinage est stable (traits verts). En revanche, il
est important de noter qu’il existe des zones instables (traits rouge) ce qui veut dire que la
profondeur de passe limite a été franchie.

20 bEN = x mm
<
% Instable
O /
=
=
L1
Q
<
0 . Stable .
1000 2000 3000 4000 5000
N(rpm)

FIGURE 4.5 — Présentation du diagramme d’évolution du facteur de charge
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4.3 Application industrielle

L’objectif de cette deuxiéme partie du chapitre est de tester le modéle de prédiction des
limites de stabilité présenté dans la premiére partie sur un cas industriel et proposer une solution
pour y remédier.

4.3.1 Contexte industriel

La méthode présentée dans la premiére partie de ce chapitre est appliquée sur le cas d’alé-
sage des piéces "porte fusée" qui sont destinées a équiper les chéassis des véhicules RENAULT
CAPTUR. Appelée aussi "Porte moyeu", cette piéce assure le support des roulements et la
partie fixe du frein. C’est aussi la piéce qui est orientée suite a une action sur la direction.
L’alésage de la portée cylindrique des roulements se déroule en deux étapes, une opération
d’ébauche et une opération de finition. A l'issue de cet usinage 100 % des piéces usinées sont
controlées visuellement avant I'utilisation des moyens de mesures.

Afin d’assurer un haut débit d’enlévement de matiére satisfaisant la productivité requise,
des outils étagés ont été mis en place pour 'opération d’ébauche.

La problématique industrielle qui a été rencontrée par RENAULT sur ce type de produit
est la présence de stries visibles sur la surface fonctionnelle de toutes les piéces usinées (figure
. Ces stries sont vues a l'issue des opérations d’ébauche et surtout de finition et font que
les piéces soient considérées comme inacceptables (MU : Mauvais Usinage). La régularité des
stries ainsi que le bruit issu de 'opération d’alésage (d’ébauche), laisse penser & un probléme
de broutement présent durant la phase d’ébauche.

‘Stries de
broutement

o

FIGURE 4.6 — Probléme de qualité rencontré lors de 'usinage des piéces porte fusée

La résolution de ce probléme nécessite dans un premier temps l'identification du maillon
faible de la structure, c¢’est 1’élément mécanique dont la résonance génére les stries et le bruit.

112



CHAPITRE 4. PREDICTION DES LIMITES DE BROUTEMENT EN ALESAGE

Dans un deuxiéme temps, une proposition de solution d’optimisation sera envisagée.

4.3.2 Description des conditions industrielles de travail

Cette opération est effectuée sur un centre d’usinage du fabricant Grob et de modéle (BZ
600). Cette machine est équipée d’une broche horizontale équipée de 3 axes de translation de
technologie vis-a-billes. De plus, la table est équipée d’un axe vertical de rotation.

4.3.2.1 L’outil d’usinage

L’outil d’usinage est illustré a la figure Il comprend 3 étages dont chacun est équipé de
3 plaquettes équi-réparties. Toutes les plaquettes ont la méme acuité d’aréte et le méme rayon
de bec r. qui est de 1.2 mm.

Etage 1

Attachement

(x3)

FIGURE 4.7 — Définition de 'outil industriel

4.3.2.2 Les conditions de coupe

Compte tenu de I'état brut de la piéce, la profondeur de passe maximale prise est variable
selon ’étage de l'outil et son avancement dans la matiére. La surépaisseur cumulée maximale
a enlever avec la prise en compte de la dispersion des piéces brutes de fonderie peut atteindre
les 9 mm comme cela est illustré a la figure [4.9

Les conditions de coupe utilisées durant cette opération sont :

— La vitesse de rotation N = 750 tr/min

— La vitesse d’avance de la broche V; = 350 mm/min, une avance qui est équivalente & une
avance par dent f, = 0,15 mm/dent

— Les profondeurs de passe enlevées par les différents étages sont celles qui sont illustrées
dans le tableau de la figure 4.8
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Angle d’attaque k, | rayon de cote outil r, | Profondeur de passe maximale
Etage 1 | 85° 35.8 mm 1.9 mm
Etage 2 | 90° 33.9 mm 2 mm
Etage 3 | 85° 31.9 mm 5.1 mm

Etage 1
Etage 2
Etage 3
E3 E2 _
Ap(max)
ay? a’

FIGURE 4.8 — Spécifications des différents étages de I'outil d’alésage

Sens de
i — s — — €—— l'usinage

Surépaisseur ,,, =9 mm

~
N Pente de la dépouille de
fonderie

FIGURE 4.9 — Croquis de la piéce brute de fonderie

4.3.3 Construction de la FRF en pointe de ’outil
4.3.3.1 Construction de la matrice des FRF du trongon avant de 1’outil

Le trongon avant de 1'outil d’alésage désigne le systémesz défini dans la partie cf.[3.2] Celui-ci
comprend 3 étages et sera construit a I'aide d’'un modéle éléments finis comme dans le para-

graphe cf. [3.2.3]

La matrice des FRF en pointe de I'outil sera obtenue a 'aide de 1'équation [3.77]
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4.3.3.2 Reésultats et discussions

Un essai d’impact au marteau a été effectué sur I’ensemble outil étagé monté sur la broche.
Pour ce faire, la méme procédure et le méme dispositif expérimental illustré dans le paragraphe

(cff3.2.4)) ont été mis en ceuvre.

La figure illustre les deux résultats obtenus. Si la courbe en bleu décrit la FRF obtenue
par impact radial au marteau en pointe de 1'outil, la courbe qui est tracée en rouge représente
la FRF obtenue par calcul prédictif. Des écarts sont constatés entre les deux systémes. Ces
écarts sont liés a la justesse du modéle. En effet, la complexité de la géométrie de I’outil
rend sa modélisation par des troncons cylindriques approximative. Dans ce cas, un modéle EF
tridimensionnel permettrait peut étre d’obtenir des meilleurs résultats.

'
h

—
<

= Expérimentation

Souplesse (m/N)

500 1000 1500 2000
Fréquence (Hz)

W

-
anust -r A—m

Angle (rad)
<

1
wn

500 1000 1500 2000
Fréquence (Hz)

FIGURE 4.10 — Les FRF obtenues en pointe de ’outil par mesure expérimentale et par calcul

4.3.4 Détermination de la source de la résonance

Pour mesurer le signal acoustique généré pendant la phase instable de 1'usinage de la piéce
porte fusée, un microphone du fabricant Microtech de sensibilité (47 mV/Pa) a été utilisé. La
génération d’une FFT glissante par bloc d’échantillons de points permet de tracer le spectro-
gramme illustré figure [4.T1] Cette représentation a permis de détecter le moment de déclenche-
ment de l'instabilité ainsi que de mesurer la fréquence de résonance.

La figure|4.11/montre qu’au moment du déclenchement de 'instabilité, la pression acoustique
devient importante et se révele principalement a la fréquence de 506 Hz comme & la figure
. De plus, sur la circonférence dégradée de la piéce se trouvent 41 marques (figure .
Ces marques sont imputées au probléme de broutement. Sachant qu’il s’agit d’une opération
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Fréquence (Hz)

—|— L) a5 46 47 L] Time (5 o L1 B ) 8

Temps (3)

FIGURE 4.11 — Spectrogramme relevé pendant I'usinage

d’usinage continue, la fréquence de génération des marques peut étre déterminée a l'aide de la
vitesse de rotation de broche. Pour N = 750 tr/min :

N
o =ms (4.71)

Ou f,, et m sont respectivement la fréquence de génération de marques sur la circonférence
de piéce et le nombre de marques constatées sur la circonférence de piéce usinée. Cette fré-
quence estimée a 512.5 Hz est trés voisine de la fréquence relevée acoustiquement. De plus, il
est remarquable que ces deux valeurs soient sensiblement proches de la fréquence de résonance
relevée directement par mesure d’impact au marteau sur le systéme usinant. Celle-ci est égale
a 513 Hz et illustrée a la figure [£.10]

Ce constat confirme que les vibrations repérées pendant 'usinage et qui ont été la cause de
beaucoup de piéces rejetées sont le résultat de la mise en résonance de 1’outil. Par conséquent,
dans la suite de ce chapitre, I'étude sera concentrée sur le systéme outil étagé maintenu en
broche et non sur la piéce ou son montage de bridage.

4.3.5 Identification de la loi de coupe
4.3.5.1 Description du mode opératoire

Les essais d’identification de la loi de coupe ont été effectués sur un tour SONIM T9 du
fabricant "Les innovations mécaniques" équipé d’une broche de 30 £W. Ces essais permettent
de caractériser les coefficients spécifiques de coupe, une donnée d’entrée au modéle de prédiction
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des limites de stabilité qui a été présenté dans la premiére partie de ce chapitre. Dans ces essais
les conditions de coupe ont été choisies les plus proches possible des conditions industrielles.
En effet, la matiére utilisée pour la fabrication des portes fusées et les plaquettes d’usinage ont
été conservées. Etant donné, que Poutil étagé d’alésage comprend 2 types de plaquettes dont
les angles de direction d’aréte sont 85° et 90° (tableau de la figure , deux outils de tournage
ont été proposés. Les moyens d’acquisition mis en ceuvre sont décrits a la figure [4.12]

Amplificateur de
charge

Cable (Haut l ~B

isolement) BX5

Cable (Faible
isolement)

—

Ordinateur +

Systeme Logiciel

Dynamomeétre d'acquisition

FIGURE 4.12 — Matériel d’acquisition

— 2 portes-plaquette de tournage et des plaquettes en carbure revétu.

— Une platine piézoélectrique de tournage du fabricant Kistler (modeéle 9121) permet de
mesurer les efforts de coupe suivant les trois directions du repére de la machine.

— Un amplificateur de charge Kistler, modéle 5019B.
— Une carte d’acquisition National Instrument.

— Un ordinateur d’acquisition et le logiciel DasyLab 11.0.

De plus, des éprouvettes de la méme matiére constituant les piéces "porte fusée" ont été
fournies sous la forme de lopins de fonderie. La matiére utilisée est la fonte a graphite sphéroidal
d’appellation (EN-GJS-450-18) selon la norme (DIN EN 1563 [DINEN1563, 2005]).

La figure illustre la configuration expérimentale pour la mesure des efforts de coupe.
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Lopin en fonte GS

FIGURE 4.13 — Configuration de mesure des efforts de coupe

4.3.5.2 Plan d’essais

Platine de tournage

Ce plan d’essai permettra d’identifier la loi de coupe qui sera utilisée par la suite comme
une donnée d’entrée pour la prédiction de la stabilité de la coupe. Pour ce faire, deux cam-
pagnes d’essais pour deux outils dont les directions d’arétes sont différentes ont été effectuées.
La vitesse de coupe est de 195 m/min. Les essais ont été faits pour une profondeur de passe de
2 mm. Enfin, comme décrit dans le tableau nous avons fait varier 'avance par tour entre

0,05 mm/tr et 0,45 mm/tr avec un pas de 0, 1.

La figure illustre la mesure de essai 2 du tableau [4.1] pour les deux outils de tournage.
Le graphe [{.14]a représente D'effort tangentiel F}, Ueffort radial F, et Ueffort axial F, relevés lors
de l'utilisation du porte-outil de direction d’aréte x, = 90°. Le graphique b correspond a

N Essai | f (mm/tr)

ap (mm)

Ve (mm)

0,05
0,15
0,25
0,35
0,45

Gt i W N~

O DN DN DN B

195

TABLE 4.1 — Plan d’essais
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Poutil ayant un k, = 85°. Les valeurs des efforts pour chaque essai sont obtenues en effectuant
la moyenne du signal d’effort sur la plage de mesure effective, c’est-a-dire durant le régime
établi.

1000 1000
Kr =90° .
800 200
600 600
—Fr —Fr
£400 N T 400 o
é bile (Fr) £ ——Moyenne mobile (Fr)
w M i F w |
200 Iwo\fenne moblle (Fr) 200 e
—— Moyenne mobile (Ft
0 0 )
10 30 10 30
Temps (s)

FIGURE 4.14 — Mesure des efforts d’usinage

4.3.5.3 Les résultats et les interprétations

Comme évoqué dans le premier chapitre, dans la littérature, il existe plusieurs modéles
d’efforts de coupe. Entre autres, il y a les modéles linéaires, polynomiaux et la loi de Kienzle.
Bien que cette derniére soit qualifiée d’empirique, seulement par le choix de deux paramétres
par composante d’effort, celui-ci permet d’avoir de trés bonnes corrélations avec les essais ex-
périmentaux. C’est pourquoi nous 'avons adopté pour obtenir une représentation large de la
relation de coupe.

Les coefficients K; et m; ont été établis pour chaque composante d’effort pour les deux
outils utilisés. Leur obtention a eu lieu en s’appuyant sur un algorithme de calcul permettant
la minimisation de type moindre carrés entre les valeurs théoriques et les valeurs mesurées.

Il est rappelé que la loi de Kienzle peut s’écrire sous la forme :

F, = K;bh'™™:. (4.72)

Le tableau [4.2] résume les résultats d’identification des coefficients de Kienzle. Ces derniers
sont identifiés grace aux mesures des efforts d’usinage dans le référentiel de la platine (figure
4.13).

Les figures et montrent qu’une bonne corrélation existe entre le modéle et les
mesures expérimentales des efforts. Ce modéle servira par la suite comme une donnée d’entrée
pour prédire la stabilité de la coupe.
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Outil Composante d’effort | K; m;

Ky = 90 F 1264 | 0,27
Ky = 90 F, 691 | 0,17
K, = 85 F, 1320 | 0,21
K, = 85 E, 235 | 0,63

TABLE 4.2 — Les coefficients identifiés de Kienzle

1400 900 700
Kr = = °
1200 // 600 Pad Kr =90
£ / _. 500 /
3 z /
T 800 B 400
o / . ® /
E 600 Modele de Kiensle % 300 Modéle de Kiensle
t / - .
4 Mesures expérimentales £ / 5
:E 200 / (o] @ 500 / 4 Mesures expérimentales
200 100
0 0
0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5
avance (mm/tr) avance (mm/tr)
. . °
FIGURE 4.15 — Efforts tangentiels (a) et effort radial (b) pour un s, = 90
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FIGURE 4.16 — Efforts tangentiels (a) et effort radial (b) pour un , = 85°

4.3.6 Application du modéle prédictif pour une opération d’alésage a

outil multi-étage

4.3.6.1 Analyse de stabilité

L’objectif de ce paragraphe est d’appliquer le modéle de prédiction de la stabilité de la
coupe par la méthode présentée dans la premiére partie sur le cas industriel d’alésage des
piéces "porte-fusée". La simulation s’appuie sur les modéles de FRF et ceux de I'effort de coupe

précédents.

Les figures [L.17) montrent les diagrammes de stabilité pour 'outil multi-étage. Compte tenu
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FIGURE 4.17 — Evolution de la stabilité de coupe pour 'outil étageé

de la résolution de I’équation caractéristique de la dynamique d’alésage, le diagramme d’évo-
lution du facteur de charge montre les domaine de stabilité pour une largeur de coupe
b¥: fixée pour 1’étage 3.

Etant donné que la profondeur de passe maximale & enlever par le troisiéme étage est de 5
mm (tableau de la figure , la figure c montre qu’a 3 mm la droite horizontale passant
par le facteur de charge unitaire (n = 1) est tangente aux limites basses du diagramme. Ce
constat permet de dire que la largeur de coupe critique pouvant étre prise par le troisiéme étage
est b2, = 3mm. Le graphique d permet de remarquer que pour une largeur de coupe de 4
mm (4 mm > b2 ) et pour une vitesse de rotation N = 750 ¢r/mn, le facteur de charge unitaire
(n = 1) se trouve dans la zone instable du diagramme.

cri

En revanche, les figures 4.17a et [4.17]b montrent que 'usinage peut étre tout le temps
stable pour des profondeurs de passe de 1 mm et 2 mm. Pour ces profondeurs de passe, les
figures montrent qu’a la limite critique de stabilité n..; est toujours supérieure a n = 1.

Remarque : Comme pour la profondeur de passe critique, le facteur de charge critique 7..;
est défini comme la valeur par laquelle passe la droite horizontale tangente au diagramme des
lobes (exemple de la figure a).
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4.3. APPLICATION INDUSTRIELLE

4.3.6.2 Analyse des marges de stabilité

Afin de mieux comprendre I’évolution des largeurs de coupe permettant une coupe stable,
plusieurs simulations ont permis de représenter les largeurs de coupe testées en fonction du
facteur de charge critique.

La figure présente principalement 2 domaines séparés par la droite rouge verticale. Un
domaine stable est celui pour lequel le facteur de charge critique est toujours supérieur a 1
pour les largeurs de coupe testées et un domaine qui présente un risque de stabilité car il peut
contenir des zones instables. C’est typiquement le cas de la figure [4.17]d. Il est aussi important
de noter que la largeur de coupe critique est celle qui correspond a un facteur de charge critique
égal a 1. Un constat qui permet de connaitre la marge dont 'usineur dispose pour effectuer son
opération.

a) Risque b) Zone stable
d'instabilité

7 \
6

y =3,0x%0
\ |:’cri R2=10

w

—4—b (mm)

Courbe de tendance

Largeur de coupe b {mm)
IS

w

j \

v

0 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5
Facteur de charge critique

FIGURE 4.18 — Evolution de la stabilité de coupe pour I'outil étagé

4.3.7 Généralisation de la méthode sur des outils plus complexes

La démarche présentée s’applique a un systéme usinant de comportement dynamique axisy-
métrique pour des outils pouvant étre supposés déformables mais dont 'extrémité supportant
les n étages de dents est considérée comme rigide, dont le nombre de dents est equiréparti entre
les différents étages avec un pas constant entre les dents. Sa généralisation sur des outils plus
complexes peut étre assez difficile. Ces derniers peuvent présenter une flexibilité entre étages et
contenir des dents réparties difféeremment sur les étages avec des pas variables.
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Concernant les outils d’usinage a pas variable, il existe plusieurs publications qui présentent
des travaux sur la stabilité de la coupe. Altintas [Altintas et al., 1999] et Budak [Budak, 2000]
proposent une méthode pour prédire la stabilité et pour optimiser le choix du décalage angulaire
entre les dents de ces outils.

L’étude bibliographique effectué¢ dans le cadre de ces travaux n’a pas montré l'existence
d’études permettant ’analyse de la stabilité pour des outils étagés. La résolution de I’équation
de la dynamique d’alésage, pour des outils dont le nombre de dents entre les étages est différent,
est plus complexe. Il existe, cependant, des approches générales comme la méthode de la semi
discrétisation SD ([Insperger et Stéphan, 2002]) qui pourrait permettre de prendre en compte
cette particularité. Tajalli [Tajalli et al., 2014] exploite la méthode SD pour analyser la stabilité
de la coupe en fraisage.

La démarche présentée par Altintas et Budak [Altintas et Budak, 1995] pour la prédiction
des limite de stabilité en fraisage est générale et applicable sur les outils dont le comporte-
ment dynamique est non axisymétrique. Afin de prendre en compte ce comportement dans la
démarche présentée, l'identification préalable des FRF du systéme usinant en pointe de I’outil
suivant les deux directions radiales du repére fixe lié & la machine doit étre faite. Par la suite,
I’expression des efforts et des déplacements dans ce repére fixe permet, en appliquant la méme
démarche présentée dans le chapitre, de prendre en compte cette non axisymeétrie.

Afin d’exprimer les torseurs des efforts mécanique et des petits déplacements & 'extrémité de
Poutil, les travaux présentés dans ce chapitre se basent sur I’hypothése que les différents étages
possédent un mouvement de solide rigide. En revanche, par 'apport de quelques modifications,
cette démarche peut étre appliquée sur des outils multiétages flexibles entre eux telles que les
barres d’alésage. Pour ce faire, les efforts de coupe de chaque étage seront seulement déplacés au
centre Ej, de la section de jonction de 1'étage (k). Par conséquent, la matrice O de changement

de point (equation [4.34)) devient :

1 0 0
01 O
0 0 1
=100 o (4.73)
0 0 -
0 r; 0
L’équation [4.44] aussi, devient :
z{ Z2-1 73_1
5Q =Y V'B'og' + ) VB¢’ + ) b’ B3q’. (4.74)
=0 7 =0 7 =0

ol 0Q) est le vecteur des efforts généralisés. Désormais, celui-ci représente les efforts au niveau

des 3 étages et possede alors 12 composantes au lieu de 4. D’autre part, 5_qk a 4 composantes
et représente le vecteur des déplacements du centre de la section de I'étage (k). Ces vecteurs
composent le vecteur des déplacements généralisés og qui comprend également 12 composantes.
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4.4. CONCLUSION

H2T1+T2+Ts H2HT1+T2 g2
T E3E; = E2E» TEE,

FIGURE 4.19 — Schéma d’établissement de la matrice des FRF en point de I'outil

Par conséquent, ’équation peut encore s’ecrire sous la forme :

6Q = B dq, (4.75)
i o—t
avec
(5_q1
Sg={dq|. (4.76)
(5_q3

Comme illustré a la figure Poutil étudié posséde 3 troncons qui seront appelés Ty, Ts
et T3 pour les étages 1, 2 et 3. Pour la prise en compte de sa flexibilité, la matrice H des FRF

(équation 4.46|) dans la zone de contact entre I'outil coupant et la piéce devient de dimension
(12x12) au lieu de (4x4). Ses termes peuvent étre obtenus en couplant les 3 trongons un par

un, a Paide de 'équation [3.77] (figure [4.19).

Enfin, la résolution de I’équation de la dynamique dans le domaine fréquentiel se raméne a
la résolution d’un probléme aux valeurs propres comme présenté dans la partie cf.
4.4 Conclusion

L’objectif de ce chapitre était de développer et de valider un modéle de prédiction de la
stabilité de la coupe pour un outil d’alésage multiétage, en utilisant le modéle prédictif de FRF
développé dans le chapitre IV.

Le modéle développé se base sur 'exploitation des torseurs des efforts de coupe exprimés a
I’extrémité de 'outil et la FRF du systéme usinant au méme point. Ensuite, une résolution dans
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le domaine fréquentiel de I’équation caractéristique de la dynamique d’alésage permet d’évaluer
la stabilité de la coupe, par 'analyse du facteur de charge, pour une profondeur de passe donnée.

Par ailleurs, 'application du modéle prédictif des FRF, présenté dans le chapitre IV a per-
mis de reconstituer les FRF du systéme usinant d’une machine industrielle.

Le modéle prédictif de ce chapitre a été appliqué sur un cas industriel et a permis d’évaluer
la stabilité de 'opération aprés la confrontation des résultats de calcul aux essais expérimen-
taux. De plus I'approche présentée permet d’évaluer les marges de stabilité de 'opération.

Méme si les résultats de ce modéle sont corrélés avec les essais expérimentaux, celui-ci se
limite aux outils pour lesquels 'extrémité peut étre considéré comme rigide dont les dents sont
équirépartis entre les étages et dont le pas angulaire est constant.
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Conclusion générale

ES TRAVAUX effectués et présentés dans ce mémoire de thése s’inscrivent dans le cadre de
I’évaluation du comportement dynamique des centres d’usinage. Une contribution au dé-
veloppement des méthodes pour ce faire a été apportée. La proposition d’une solution générale
pour caractériser le comportement dynamique d’un couple broche outil permet de réduire les
temps de mesure et d’évaluer, rapidement, plusieurs solutions techniques. De plus, afin de traiter
des cas d’usinage complexes, un modéle de prédiction de la stabilité a été mis en place. L’intérét
de ces travaux consiste a faciliter 'industrialisation des nouveaux produits en proposant des so-
lutions de fabrication permettant de respecter les cahiers des charges de la qualité de fabrication.

L’introduction de ce mémoire a été consacré a la présentation des besoins industriels mo-
tivant ces travaux. La présentation de la problématique de qualification du comportement
dynamique des centres d’usinage a permis de définir le cadre des recherches. Afin d’améliorer
notre compréhension du besoin industriel et de choisir les voies a approfondir, une étude bi-
bliographique a été présentée dans le chapitre 1.

Le premier chapitre a été consacré a l'analyse des méthodes existant pour 1’évaluation du
comportement des machines. L’étude de I'état de 'art sur les méthodes industrielles pour leur
qualification montre des approches qui s’intéressent & ’évaluation de 'influence des différents
facteurs sur la précision des machines. Par ailleurs, des travaux scientifiques proposent des mé-
thodes complémentaires pour évaluer leur comportement structural. A 'issue de cette étude,
plusieurs voies de recherche ont été dégagées afin de proposer des solutions industrialisables.
Ces voies ont été approfondies dans les chapitres 2, 3 et 4.

Dans le deuxiéme chapitre, des essais préliminaires ont permis de mettre en pratique des
mesures statiques et dynamiques pour comprendre I’évolution du comportement structural d'un
centre d’usinage dans son espace de travail. Afin de rendre ses mesures exploitables pour un
concepteur d’opération d’usinage, un modéle prédictif des limites de stabilité en fraisage a per-
mis de connaitre la limite de stabilité du couple broche et outil étudié, dans des positions bien
particuliéres de I'espace de travail. Pour ce faire, le critére de la profondeur de passe critique a
été exploité. Des essais d’usinage complémentaires ont permis par la suite de tester la machine
dans des conditions opératoires et confirmer les résultats trouvés par calcul prédictif. Cette
approche permet au concepteur du processus d’usinage de s’assurer de la capabilité d'un sys-
téme usinant donné (broche et outil) & effectuer une opération d’usinage en étant stable. En
revanche, cette approche reste trés cotiteuse en temps et en ressources.

Le troisiéme chapitre a été consacré a 'approfondissement de la piste présentée dans le cha-
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pitre 2. Une méthodologie prédictive pour la prédiction des limites de stabilité en fraisage, en
limitant les temps de mesure, a été présentée. La méthodologie se divise en 3 étapes. Premié-
rement, 'utilisation d’un outil de référence ainsi qu’un développement analytique permettent
d’identifier le comportement dynamique de la broche, dans une position particuliére de son
espace de travail. Ensuite, un couplage des matrices de FRF du modéle identifié de la broche
et celles du modéle dynamique d’un outil destiné pour une utilisation industrielle, permet
de prédire la FRF du systéme usinant a I'extrémité de 1'outil. Enfin, 'utilisation d’un modéle
analytique existant dans la littérature permet de construire le diagramme des lobes de stabilité.

Dans le quatriéme chapitre, un modéle prédictif des limites de stabilité pour des outils d’alé-
sage multiétages, a été développé. Ce modéle concerne des outils a plusieurs étages dont les
dents sont équi-réparties. L’application de ce modéle a eu lieu dans le cadre d’une application
industrielle d’alésage d’ébauche afin d’expliquer les phénoménes d’instabilité constatés. Dans
un premier temps un couplage des FRF, par 'application de la méthodologie présentée dans le
chapitre 3, a permis de construire la FRF en pointe de I'outil. L’application du modéle prédictif
développé pour ce type d’opération a permis de prouver que les conditions d’usinage choisies
ne favorisent pas un usinage stable. Pour que la stabilité soit assurée, les optimisations peuvent
concerner la machine, I'outil ou les conditions d’usinage.

Suite a ces travaux de theése, plusieurs perspectives de recherche peuvent étre envisagées :

— Les méthodes développées dans ces travaux se basent sur des FRF relevées sur des sys-
téme a I'arrét. Sachant que le comportement dynamique des systémes usinant peut évoluer
avec la vitesse de rotation, il parait important d’effectuer une démarche d’identification
similaire a celle présentée dans le chapitre 3, mais pour un systéme tournant. Une telle
approche permettra d’optimiser les FRF prédites et tiendra en compte les effets gyro-
scopiques, les phénoménes thermiques et les phénoménes d’assouplissement de la broche
avec I'augmentation de la vitesse de rotation.

— Les diagrammes des lobes de stabilité ont été tracés a 'aide de FRE de systémes libres
(sans contact avec la matiére). Par conséquent, les phénoménes d’amortissement liés a la
coupe ne sont pas pris en compte. L’intégration de cet amortissement dans la démarche
prédictive des lobes de stabilité peut permettre d’optimiser la précision des prédictions.

— Le modéle prédictif des limites de stabilité pour des outils d’alésage multiétage est res-
trictif aux outils dont les dents sont équiréparties sur tous les étages. Il parait important
de généraliser cette modélisation en prenant en compte des nombres de dents différents
entre les différents étages.




Annexe A

Résolution de I’équation dynamique de
fraisage dans le domaine fréquentiel

L’équation caractéristique du procédé de fraisage est résolue analytiquement conformément
a la méthode analytique développée par Altintas et Budak [Altintas et Budak, 1995|.

Considérant la fonction de transfert de 'outil H' (iw,) relevée au point de contact avec la

EE
piéece, celle-ci peut s’exprimer comme :
Hl _ hEE,uu hEE,uv (A 1)
~EE hEE,vu hEE,m;

Ol hgguu et hegww sont respectivement les fonctions de transfert directes suivant les direc-
tions u et v tandis que hgg ., et hpp o, représentent les fonctions croisées.

Les vecteurs des déplacements entre l'instant actuel ¢ et la période de passage de la dent
précédente a I'instant t — 1" s’écrivent comme :

o= (40). (A2
(D)

Les vibrations sont décrites a la fréquence du broutement w. dans le domaine fréquentiel
par l'utilisation d’une fonction harmonique. Donc,

et

r(iw.) = H' Fe™, (A.4)
~EE
et
roliwe) = e’i“CTf(iwc). (A.5)
du(iw.) = r(iw.) — ro(iw.) = [1 — e Tl f1 dF. (A.6)

EE



w.I est le retard de phase entre les ondulations de I'instant (¢ — T') et I'instant (¢). La
substitution de 1’équation dans 1’équation de la dynamique du fraisage devient :

dFeert — %bKtA 1 — e T]gect gl dp, (A.7)

o EE
L’étude de la stabilité de 'opération de fraisage se raméne a 'étude de 1'équation[A.8|déduite
de I'équation :

1 )
det[l — bK(1 —e A H' |=0, (A.8)
= 2 =0~ EE

qui est un probléme aux valeurs propres pouvant s’écrire comime :

det[I — XA H' ]=0. (A.9)
= =0~ EE
A et k sont définis comme :

Y (1 — e~ (A.10)

= 47‘(‘ t e s .
et
i T

A sin(we (A.11)

K_E_ 1 — cos(w.T)’

Ou Ag and A; sont respectivement la partie réelle et la partie imaginaire de A tandis que T'
and w, sont respectivement la période de passage des dents et la pulsation de broutement.

Les lobes de stabilité peuvent étre tracés par les équations :

—271')\3
biim = 1+ &2 A.12
et
1 60
T=— 2 N =—. Al
wc(e+ k) — T (A.13)

Ou N et Z sont respectivement la vitesse de rotation de la broche et le nombre de dents.
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Annexe B

Fréquences caractéristiques des

roulements

D’aprés [De Castelbajac et al., 2010], les fréquences caractéristiques théoriques des roule-
ments des broches sont illustrés dans le tableau Celle-ci sont susceptibles de varier légeére-

ment d’un roulement & un autre et en fonction des précharges réelles.

Calcul théorique Roulement avant Roulement arriére
7 D
BPFO (bague extérieure) %(1 —D—"cos o<) N 1130 *N 1134* N
— Ny (. . Dy
BPFI (bague intérieure) 7(1 + D—cos tx) ®=N 13,70* N 13,66 * N
1, Dy
BSF (billes) E(l +5cos o:) «N 468*N 484N
1 Dy,
FTF (cage) —(1 — 22 cos oc) N 045* N 045*N
2 D,

N : nombre de billes du roulement
Dy, diamétre des billes
Dy : diamétre moyen du roulement

a: angle de contact
N : vitesse de rotation

FIGURE B.1 — Fréquences caractéristiques théoriques des roulements de broche

Le suivi de chaque fréquence caractéristique pour chaque roulement peut se faire par bande
spectrale fine. Comme c’est décrit dans la figure a partir de la signature de la broche,
un filtre passe bande centré sur chacune des fréquences théoriques est appliquée au signal brut
temporel, autour des fréquences théoriques des roulements. Les valeurs efficaces Agyrs ou Veirs

peuvent étre déterminées a partir du signal temporel filtré.

Magrituds (!

FI1GURE B.2 — Traitement du signal par bandes spectrales fines
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Magrmude (mist
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Annexe C

Mesure des efforts de coupe

Les mesures des efforts de coupe effectuées, pour deux outils dont les angles de direction
d’aréte sont différents, ont permis de tracer les graphiques illustrés a la figure[C.1] Cette derniére

représente ’évolution de la pression de coupe en fonction des différentes conditions d’avance
choisies.

3000 . 3000 .
\ K.=90 X K.= 85
2500 2500 S
\
% 2000 \ E 2000 N
£ E K
Z Z X ~
< 1500 = 1500 4 ¢
5 .\ —o—Kt(90) 5 \ — < KH(85)
S S
\
3 1000 —B—Kr(90) @ 1000 < — = Kr(85)
(-9 a
g X<
500 500 = =y =— X
0 0
0 0,1 02 03 04 0,5 0 01 0,2 03 0,4 0,5
Avance (mm/tr) Avance (mm/tr)
a) b)

FiGURE C.1 — Evolution des pressions de coupe en fonction de I'avance
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Annexe D

Evaluation de I’évolution de la machine
Fanuc Robodrill face aux chargements
thermiques

ROBODRILL a-D21MiA5

Travel X-Y-Z

500 x 400 x 330 mm

Controller

FANUC 31/-B5

Spindel speed

10000 / 24000 rpm

accuracy

. 10000 mm 78 Nm, 13kW (1 min)
Spindel load 24000 pm |35 Nm, 26 kW (1 min)
Rapid traverse 54 m/min
in all axes
Acceleration X-

Yoy 156G
Tool change . )
time 1,6 sec. (chip to chip)
Thread cutting 10000 rpm 6000 pm

24000 mom 8000 rom
Programmable 30000 mmy/min
feed

. BT30/SK30 DIN 69871A
Spindie holder (Optional BBT30)
Positioning
precision ISO 0,006 mm
230/2
Repeat 0,004 mm

Compressed air
consumption

130 I/min 4.5-6 bar

FIGURE D.1 — Machine Fanuc Robodrill : o — D21 M7 A5

La machine Fanuc robodrill présentée a la figure est trés intéressante de par son en-
combrement et son prix compétitif. Cette machine utilise des systémes intégré de compensation
thermique afin d’améliorer sa précision.

Pour évaluer le comportement thermique de cette machine, RENAULT a mis en place
une piéce de référence. Equipée d’un systéme de mesure du fabricant Renishaw, la machine
effectue plusieurs cycles de palpage de la surface de référence. De plus une mesure interne
de la température permet de voir la corrélation entre 1’évolution thermique et I’évolution de
la position. La figure [D.2] montre des température et des positions de I’axe Z avec ou sans



compensation thermique. Cette derniére optimise davantage la précision de la machine.

Dispersion (um)

Dispersion géométrique (axe Z)

120 90,0
100 800
/ + 70,0
8 / + 60,0
60 / =+ 50,0
40 e =+ 40,0
20 _— + 30,0
+ 20,0
0/ ‘ 1 10,0
_ZN?QW o-.;\ o;?(‘\ o;‘fge (o © S Eﬂ "(‘\ 0,0
Heures

Température (°)

—Z sans compensation

—Z avec compensation
Température broche

—Température axe Z

FIGURE D.2 — Influence de la température et la compensation thermique sur I’évolution de

l'axe (Z)
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Qualification dynamique de I'ensemble outil-machine :
Application au fraisage et a I'alésage.

RESUME : Le centre d'usinage est un moyen de production onéreux. Son impact direct sur la
qualité des piéces produites, rend de son audit une opération délicate et complexe.

L'objectif des travaux s'integre dans cette démarche globale. Il consiste a concevoir, pour des
cas industriels, des méthodes et des outils de caractérisation statique, et dynamique des
moyens d'usinage. |l s'agit de savoir caractériser de maniére indépendante le comportement
dynamique de la machine et de l'outil afin de juger son aptitude a accomplir des usinages
conformes. Dans la démarche qui sera présentée dans ce mémoire de these, les
développements ont été orientés sur le comportement dynamique du systéme usinant Couple :
Broche/Outil.

Mots clés : Qualification machine, vibration, broutement, simulation, fraisage, alésage

Machine and tool dynamic acceptance qualification:
Application on milling and reaming process

ABSTRACT: Machining centers are very costly. They have a direct impact on the produced
parts quality. This fact makes of its audit a complex and important operation.

The aim of this work is to develop, for industrial cases, methods for the static and the dynamic
qualification of machining centers.

It is proposed to apply a methodology in order to evaluate the ability of different machining
systems (Spindle/Tool) to run a machining operation in a stable way. The proposed
methodologies are based on an experimental measurement of the dynamic behavior for the
system including the spindle and the tool holder. Then, by coupling frequencies response
functions, a new system (Spindle/Tool) FRF is predicted at the tool tip. Finally, the critical depth
of cut is analytically calculated from the eigenvalues of the characteristic equation of the
dynamic machining process.

Keywords : Acceptance, vibration, chatter, simulation, milling, reaming
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