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Résumé :

L'usinage des pieces déformables tels que les mbess et les disques de faible
épaisseur pose souvent beaucoup de problemeshiaeisgiar leur flexion statique que
par leurs vibrations. En pratique, la flexibilité des parois peut souvent étre détectée par
une simple pression manuelle, ce qui les rend skssa la moindre sollicitation par les
efforts de coupe. La limitation des efforts de aoygar réduction des profondeurs de
passes n’'est pas toujours la bonne solution carest trés colteuse en temps d'usinage.
D’autre part, en dessous d'une certaine valeua geedfondeur, le simple fait d'effleurer
la piece avec l'outil, la fait entrer en résonameequi peut affecter la qualité de la piece
finie et méme détruire la paroi de la piece. Il @shc nécessaire de pouvoir limiter ces
problemes par un choix approprié des conditionalgpe en se servant des calculs
numériques, des simulations statiques et dynamideda structure et enfin, valider ces

différents résultats par I'expérimentation.



Introduction générale :

Les problemes vibratoires rencontrés lors de laggnde parois minces affectent la
qualité de la piéce finie et dans une moindre needardurée de vie de l'outil et de la
broche. C'est pourquoi, il est nécessaire de pouwoiter ces problemes par un choix

approprié des conditions de coupe. C'est dansdre Eaque s'inscrit cette étude.

La présentation de ce travail est faite en troigpdhes. Dans un premier temps,
nous avons présenté les contextes d'usinage des painces aussi bien en tournage
qgu'en fraisage. Nous avons aussi exposé les palesipsources de vibration afin de
comprendre les phénomeénes physiques mis en jeddofasinage. Les efforts de coupe
comme étant les parametres essentiels interversaard k& processus d’usinage et qui
génerent des vibrations ont été étudié par la ptésen des différentes modélisations

existantes.

Dans un second temps, nous présentons le déveleppetnn modéle analytiqgue
adapté a la réponse des plaques circulaires eatigibrlibre. Pour la validation de ce
modele, nous I'avons appliqué sur un disque deggée dont les fréquences propres se
trouvent dans la littérature. Le calcul été réapse MATLAB. Ensuite, ce modele est
utilisé comme référence pour juger la modélisatemn éléments finis réalisée par
ANSYS. A La fin de ce chapitre nous présentons étnele de stabilité d’'un disque en

rotation par la détermination des vitesses crégyde rotation.

Enfin, dans Le troisieme chapitre nous présentmesvalidation expérimentale des
résultats de I'approche analytique et de la simanapar ANSYS. Dans ce chapitre on
décrit le dispositif expérimental approprié a lasome de la réponse du disque avec et
sans rotation en vibration libre, ainsi qu’une diggion des conditions de déroulement de
ces mesures. Finalement, on présente quelquedatésissus de ces mesures qui sont
comparés avec les résultats du chapitre précédemi, d’'interprétation des différents
spectres obtenus a différentes vitesses de rotdtiatisque.



CHAPITRE1

ETAT DE L'ART




Introduction :

L'usinage des piéces flexibles nécessite des étlidesmportement dynamique du
processus. Il faut traiter, en particulier, lesratibns liees au phénomene de coupe. Il
s'agit d'abord de caractériser et de formaliseplemomenes mécaniques élémentaires,
puis de considérer I'ensemble des éléments quiciparit au processus. Lors d'une
opération d'usinage, les vibrations peuvent étréréles a priori, par I'optimisation d'un
grand nombre de variables telles que les paramé&resupe, la flexibilité de la piéce et
celle de l'outil. Plusieurs travaux de recherchpeté&essent a la caractérisation du
comportement dynamique des pieces et d'outilsilesilors d'une opération de tournage.
La recherche d'un modeéle permettant de prévoigpmnse dynamique est complexe a
cause du nombre des éléments concernés (pieck,coupe, machine-outil, ...) et des
phénomenes de coupe a modéliser.

Considérés comme pieces flexibles, les disquesnamis trouvent une large
application dans I'ingénierie mécanique, et ceuiefes lames de scies, les turbines de
rotors jusqu’aux disques durs d’ordinateurs. Awvepiogres technologique la vitesse de
rotation des disques a considérablement augmenthgsant ainsi a I'exacerbation des
problémes vibratoires.

L’étude du comportement dynamique et la stabilés disques tournants a été
donc, I'objet de nombreux travaux de recherche.

Les premieres recherches s’intéressaient a landiet@tion des fréquences propres
et la vitesse critique des disques tournants. Apiess travaux on été réalisée visant
I'analyse vibratoire et la stabilité des disquasrt@ants soumis a une charge transversale
ou radiale.

Tel que le travail de Young [1] ou il analyse lemgmrtement vibratoire d’'une
plague annulaire en rotation en contact avec utesys oscillant composé de deux
combinaisons (ressort, amortisseur) en parallébclad au-dessus et au-dessous d’une
masse. Le déplacement de la masse n’est pas daménhe que celui du disque au point
de contact. Apres I'établissement des équationsiduvement du disque et du systeme
oscillant, la méthode de Galerkin a été appliquéer pbtenir le systéme d’équations
discrétisées du disque, qui sont en suite combiages I'’équation du systéme oscillant,
enfin I'analyse de stabilité est menée par la natteedes valeurs propres du systeme.

Kyo et Nam [2] ont traité le cas des disques ortpss, dans leur étude ils

proposent I'emploie d’'un matériau composite danfalaication des compacts disques



d’ordinateur, cherchant a atteindre une vitess®tiion critique €levées de ces derniers,
et ce, pour 'amélioration de la vitesse de tramsfe données des I'ordinateurs. Trois
matériaux ont été utilisés (le polycarbonate, Bstiqjue renforcé par les fibres de verres
et le plastique renforcé par les fibres de carhdres fibres sont alignées une fois dans la
direction radiale et une autre dans la directioncotiférentielle. L’équation du
mouvement est obtenue par la méthode de Reyleigh-dRou sont déduit, les frequences
propres et la vitesse de rotation critique. Leslltés montrent que le renforcement par
les fibres en carbone dans la direction circonfiigtb@ des plastiques a une vitesse de
rotation critique cing fois plus élevée que ceks €D en polycarbonate.

Dans une étude expérimentale, Carmignani [3] aadlyséponse dynamique, lors
du processus d'affutage des disques utilisés darouipe du papier. Sachant que les
vibrations générées lors du processus influenttineent sur la qualité du papier coupé.
Des séries d’expériences ont été réalisées ennvates differents parametres de coupe
telle que la vitesse de rotation, I'épaisseur dequie, la lubrification ...etc. La
transformée de Fourier a été appliqué sur le sigaaléplacement du disque obtenu par
des capteurs a distance. Les résultats obtenusrenbrdonc, I'influence de chaque
parametre sur la stabilité du processus.

Dans la production de grande série les deux praddérourants sont le respect de
la tolérance de forme ainsi que l'instabilité dedaipe. Les colts engendrés par ces deux
problemes, généralement résolus a force d’essdifigunt le recours a la simulation de
'usinage de maniere a les éviter dans la phassodeeption de la ligne de fabrication.
Lelan [4], présente une étude de méthode simplpiéear la simulation de l'usinage a
I'échelle macroscopique dont I'objectif est la pofidn de I'erreur de forme. Pour cela,
trois piéces issues de la production Renault squib&ées, un carter cylindres, un disque
de frein et un carter de boite de vitesses. Cettersité de pieéces permet de mettre en
évidence les avantages et les limites d'une méthadée sur la statique. A partir des
limites constatées, une nouvelle méthode, baséa slynamique des pieces et de I'outil
est proposée et validée sur I'exemple du disquizaile. Cette derniere méthode permet
de prendre en compte les vibrations de la piecgedioutil excités par la coupe. Elle ne
permet pas de prendre en compte les phénoménds-étitation du systéme qui peut
entrainer des instabilités (broutement). Une méthdd prédiction du broutement est
exposée ensuite. Cette méthode permet de donnéareméere indication des zones de

broutement.



1.1 Contextes d'usinage des parois minces :

L'usinage de parois minces se rencontre dans déneom domaines industriels
tels que le secteur aéronautique et spatial, Bmdudes moules, les turbomachines, etc.
Ces piéces minces posent souvent des problemesagias aussi bien par leur flexion
statique que par leurs vibrations. En pratiquéebabilité de ces parois peut souvent étre
détectée par une simple pression manuelle, ce epirdnd sensibles a la moindre
sollicitation pendant leur usinage.

Il s'agit essentiellement du tournage des tubévettuellement de disques tel que
les disques de freingig. 1.1) et les disques utilisés dans la coupe du papiepgndant
leur affltage, sont observés des vibrations géaépée le processus et qui influent

considérablement sur la qualité du papier coupé ABEsi lors de la rectification des

lames de scies circulaire... etc.

Fig. 1.1Disques de freins Fig. 1.2Affatage des disques
En fraisage, il existe deux grandes familles degséqui présentent des parois
minces usinées [5].
La premiére est celle des pieces réalisées damasae et qui se présente a la fin
comme une succession d'alvéoleg(1.3.

Fig. 1.3Piece d'avion a structure en nid d’abeilles.
L'exemple le plus typique est celui des panneauxadilerre ou on distingue des
parois latérales qui séparent les alvéoles enlies et les parois de fond. Ces derniéres



sont régidifiées sur une partie importante de pmurtour. Les parois ne font parfois que
0,8mm d’épaisseur et leur finition peut étre assy@r une passe UGV.

La deuxieme catégorie est celle des ailettes etadbagesKig. 1.4 qui entrent
dans la composition des turbomachines. Il s'agiveot des pieces tres fines, fortement
courbées et encastrées sur un seul coté et qutrésrdéformables si on se situe loin de
la zone de maintien.

Fig. 1.4Disque aubagé monobloc

En fraisage de finition des parois mincEgy( 1.5 qui intervient dans de mauvaises
conditions, la voile déja ébauché est trés sol@enombreuses stratégies de fraisage ont
été proposées pour éviter cette situation. Ellesista le plus souvent a enlever la matiere
par couche perpendiculaire a la paroi en alterédbatiche et finition. Chaque portion de
la paroi est terminée alors qu'elle est encoreeffioent maintenue par la matiere sous-
jacente. Cette technique n'est pas applicable tlartms des ébauches obtenues par
fonderie ou par forgeage ainsi que dans le casebadche entraine un relachement de

contraintes internes.

Fig. 1.50pération de finition d'aubes.



1.2 Origines des vibrations :

Les problémes de vibration lors de l'usinage sdutsgnt le plus souvent par des
nuisances sonores, des dégradations des étatsfaeesuet parfois des bris d'outils. Les

principales sources de vibration lors de l'usinaget deux types:

1.2.1 Vibrations forcées :

Elles sont principalement engendrées par les def#lakcentricité entre la broche
et I'élément tournant (outil ou piece), les intptions de la coupe en fraisage, dans le cas
de tournage de cylindre ayant une rainure, aingi par des sources extérieurs a la
machine [6].

Forced Vibration

Amplitude

Fig. 1.6 Vibrations forcées.

1.2.2 Vibrations auto-entretenues :

Elles apparaissent lorsqu’il y a un apport constéénergie. Un bon exemple est le
violon, lorsque l'archet frotte sur les cordes eiti se mettent a vibrer sous l'effet de
I'énergie apportée par l'archet [7].

Self-Excited Vibration

Amplitude

Fig. 1.7 Vibrations auto entretenues

Le broutement est un phénomene de vibrations anitetenues qui apparait lors de
l'usinage lorsque la rigidité de la piece ou deitiloest faible. Plusieurs travaux ont été

réalisés dans le but de la compréhension et laisgite ce phénomene. Dans une étude
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réalisée par Tlusty [8], I'auteur considére qugpbénomeéne survient lorsque la largeur
de copeau est trop grande en regard de la raigaandque du system€ela entraine de
mauvais états de surface pouvant se manifester eodes ondulations sur la surface
(Fig. 1.8 et de forts niveaux de bruit pouvant méme engendme diminution

significative de la durée de vie des outils.

Fig. 1.8 Rugosités des piéces lors de I'apparition du bogmut

(a) tournage, (b) fraisage

En général, pour étudier ce phénomene, il est dauisie fixer tous les paramétres
de coupe a I'exception de la profondeur de paste\etesse de rotation [4]. Ainsi, pour
une vitesse de rotation donnée, il y a une profonde passe au-dela de laquelle le
phénomene intervient. La représentation graphicqueas résultats prend la forme de
lobes de stabilitéHig. 1.9.

Instable

....:il aninniai
ap&ll

Stable

Fig. 1.9Diagramme de stabilité type [9].
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La figure 1.9 présente I'espace de l'usinage dardomaine stable et instable. La
profondeur de passe en fonction de la vitesse @ion prend la forme de lobes. Pour
chaque vitesse de rotation, il existe ainsi undomaeur de passe limite telle que le
systéme est instable si cette limite est dépasséprofondeur de passe limite dépend de
la vitesse de broche et marque la frontiere du duerde stabilité. Outre la profondeur de
passe limite, une profondeur de passe dite critiguesente également la limite
inconditionnelle de stabilité. Cette profondeurrésgnte la valeur en deca de laquelle il
ne peut pas y avoir de broutement quelle que seitésse de broche.

Pour étudier le phénomeéne de broutement en toumtagmn influence sur I'état de
surface d’un disque, Bourdim [10] propose une acumfition avec un outil en porte a
faux. Ainsi, si I'on n'usine pas en phase, la sadlu copeau sera variable et donc I'effort
de coupe sera variable. Cette variation de I'eff@tengendrer une amplification des
vibrations et donc un phénomene de broutage réggndPour mieux appréhender ce
phénomene Berteaux [11] a présenté une synthésd'irstiation et |'évolution du
broutage en tournage oblique. I montre qu’au calesla formation du copeau, un
bourrelet de matiere se forme en induisant desrteffde coupe dans les directions
tangentielle et axiale qui agissent sur l'arétepaate. Des que les efforts de coupe se
relachent au cours du cisaillement des segmentouieeaux, le corps de I'outil, guidé
par ses caractéristiques structurelles, reviena gpasition initiale. Ce phénomene se

répéte et génére des vibrations caractéristiquésaliement.
1.3 Modélisation du processus de coupe :

L'objectif de productivité maximale conduit toujsud se rapprocher au plus prées
des limites de la machine, de I'outil ou de la @ides modélisations ont comme objectif
de permettre cette optimisation pour toutes les@halu processus car l'usinage d'une
paroi mince débute en général avec un brut asssgifnp@ur 'amener progressivement a
I'épaisseur finale. Cela entraine que la pieceuévobnstamment durant sa réalisation, ce
qui compligue la modélisation. Concretement, enudéfusinage, la piéce est rigide, ce
qui autorise des prises de passe plus importaoest, alors I'outil ou la machine qui
peinent le plus, en flexion statique ou en vibraioEn fin d'usinage, la paroi usinée est
beaucoup plus flexible, les conditions de coupé donc fortement réduites pour limiter
les déformations statiques et vibratoires [6].

12



Le processus de coupe peut étre modélisé seldrellécspatiale utilisée pour le
décrire Fig. 1.10. A chacune de ces échelles sont associées difésrenodélisations
des efforts de coupe utilisant des théories eppdesédures expérimentales particulieres.
La modélisation peut étre donc faite selon troiaux [12].

..Lj' 5 f audil u:_ ) |I'ED“ .
T E)

a)microscopique b) mésoscopique C) macroscopique
Fig. 1.10Niveaux de modélisation des efforts de coupe

A I'échelle microscopique le phénoméne de coupéraisé en considérant l'aspect
métallurgique de l'interaction entre la partie \axtile I'aréte de coupe et la piéce usinée.
La modélisation a cette échelle consiste principal® a I'étude de la formation du
copeau au niveau métallurgique par des analysesostrigcturales et mécaniques des
différentes zones du copeau (transformation degyhesture, adoucissement thermique).

L'échelle mésoscopique est relative a I'étudeinteraction entre la piéce et l'outil
sans considération de l'aspect métallurgique dmlge. La formation du copeau n'est
plus la seule analyse considérée mais aussi lestasihermiques, thermomeécaniques et
tribologiques du processus de coupe sont pris eptet étudiés [13].

Quant a I'échelle macroscopique, c'est le systémeefOutil-Machine dans sa
globalité qui est considéré. Les phénoménes thegnaniques, thermique, la formation
de copeau ne sont plut pris en compte. C'est demaéformations du systéeme Piece-
Outil-Machine soumis a l'action des efforts de @ugui sont étudiées. Dans les
modélisations dynamiques du processus de coupantrdé comportement des machines
et l'aspect vibratoire du processus de coupe fdétation de conditions de coupe

stables), 'approche macroscopique est principattraeaptée.

1.3.1 Modélisation des efforts de coupe :

La modélisation des efforts de coupe est évidemmemnjeu majeur de recherche
en usinage. Un modele prédictif permettrait, eetefle savoir avant d'usiner, les efforts
exercés sur l'outil, sur la piéce, sur le porte@iet sur la machine. On pourrait dans le

cas des parois minces déterminer la déformatiotiqggeade la piéce sous l'effet des

13



efforts de coupe et éventuellement compenser sl par une compensation sur la
trajectoire programmeée de I'outil par exemple.

Les lois qui régissent les efforts de coupe dépande la forme et de la nature du
matériau de la plaquette et de la matiere usinéesqgu’il n’est pas possible de réaliser
des essais d’identification d’efforts de coupe, dexleles théoriques sont utilisés. Le
parametre principal de ces modéles est la presgpénifique de coupe définit comme
étant I'énergie nécessaire a I'enléevement d’'un mawdonné de copeaux. Dés lors, nous

avons :

Energiedecoupe
c = =Cte
Volumedecopeau

La puissance de couple; et le débit de copeal). apparaissent en divisant

numérateur et dénominateur de I'équation (1.1)g&mps de coupd) (et on obtient :

Ou b est la largeur du copealn,est I'épaisseur du copeay,la vitesse de coupe Et

I'effort de coupe Fig. 1.17).
Sous la derniére forme, la pression spécifigyeedt identigue a une pression,

exprimée le plus souvent en MPa. Pour I'acigedt proche de 2000 MPa.

F|EMI1L‘5LI'!3-‘TIE_\ =1
f

Plaquetie 4 Ninslant .'_"1 %, LM

L ! —
" I e,
Sechon coupbe ! —_Jvance | 1 :
/ ; | f Avarie
HA. ' .'
T Ly ~ |
a | — .ll \\H“ h-""‘-u_\_\_‘_\_ F}
— 1 ’
| I H\""-\-\.\_\_\_\_ II| b F
I T =,

Fig. 1.11Schéma de calcul de la pression spécifique
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En général, les grandeuls et h ne sont pas disponibles mais c’est plutot la
profondeur de passg et I'avance, qui sont données. En utilisant I'angle d’attagugeil

est aisé de déduitedea, et h def..

a i
b:_—p et h= fZSIHKR
SInKR ------------------------------------------------

1.3.1.1 Modeles expérimentaux des efforts de coupe

Les modeles expérimentaux des efforts de coupedeminodéles mathématiques
qui se basent essentiellement sur I'expériencedéisendent donc des conditions de
coupe, vitesse de coupe, avance et profondeur skep&es modeéles peuvent avoir la

forme suivante :

F(R.F.F)=Cap
FRLF F) =Gy b oo (L4)
F(F.,F.,F,)=C,V,’

Avec: G, C, C;3 les constantes qui tiennent compte des conditiensodpe ; X, Y, Z;
exposants indiquant l'influence des facteurs depeoix f, ap) sur les trois composants
de la force de coupe ou Fa est la force axialeesEida force radiale et Fv est la force
tangentielle.

Lorsqu’une loi expérimentale n’est pas disponible,utilise la pression spécifique
décrite précédemment avec un modeéle théorique.éBargl, la variation de l'effort de
coupe en fonction de I'épaisseur de copeau a Ume axponentielle comme celle de
Kienzle [8]. Ces lois exponentielles peuvent éfpprachées par des lois linéaires au

voisinage d’un point de fonctionnement [4].

1.3.1.2 Modele de Kienzle :
Trois forces sont exercées par I'outil sur la pipoar chacune des dents immergées

comme décrit sur la figure 1.11. On en déduit tppésssions spécifiques :

— La pression spécifiqgue de coupe dans la direckola coupe, &= F/bh

— La pression spécifique de coupe dans la direeixiale, k = F/bh

— La pression spécifique de coupe dans la direciimmale aux deux autres, &k FR/bh

Le modéle empirigue de Kienzle donne :
K, =K h™ iD{c,h,a} PP PPPY ¢ I <)

15



Ou les constantek, ,, et m sont identifiées expérimentalement et sont dondées la

littérature en fonction des couples (outil-matieee) présence. Elles correspondent a la

composante de l'effort de coupe dans la directiomespondante pour une largeur de
copeau et une avance unitaire d’ou l'indice 11 ptession spécifiquk est couramment

utilisée car elle permet de calculer la puissaredadmachine-outil. Les coefficients

prennent généralement des valeurs inférieureéd’'u

1.3.1.3 Modele linéaire :
Dans le cadre de I'étude du broutement, on tra/gdinéralement sur la tendance

gu’a le systeme a brouter et seules de petiteatiars de h sont a prendre en compte. Il
est ainsi possible de linéariser le probleme ewdhutisant un modeéle affine pour la loi de
coupe.

Soit F un effort de coupe suivant une loi de Kiendlonné par la relation :

F = K D T (1.6)
La dérivée de F par rapport a h erekt :

oF

(%j% = LMK ™ e (1L7)

F peut alors étre approché par une forme affingeal voisinage deghqui a pour
équation :

Fio = (= M)k hy™bh + Mk bh 3™ Lo (18)

k k

Les tracés du modéle de Kienzkd. 1.12 pour m= 0.25 et k= 1000 MPa avec

le modéle affine correspondant poys 0.6 mm.
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Fig. 1.12Comparaison d'une loi de coupe exponentielle de tigpenzle et d'une loi
affine dérivee
1.3.1.4 Modele semi expérimentale :

C’est une loi de force dynamique, proposeée par Behamed [14], qui inclue le
cas stable et qui prend en compte aussi I'effetpaiés mouvements vibratoires. C’est
donc une loi qui relie la force de coupe instangaagec les paramétres instantanés de
coupe. Dans le cas de la coupe orthogonale, lepasantes de force Fy(t) et Fz(t)
prennent les formes suivantes :

\ N9y B,
F, (1) = (F,0 +C,.y(1). % [RJ

0

h®)" ()"
hO .bO

F,,: les forces statiques de référence sous les éonsli, by (N) dans

F,(1) = (F,o +C,.y(1).

Avec: F,
les direction Y et Z.

Cy, C, : coefficient d'amortissement du couple outil-réxai(N.s/m).

y(t) : vitesse de propagation des vibrations.
h(t) : épaisseur instantanée du copdgu.epaisseur du copeau de référence (m).
b: largeur du copeau(mb.: largeur du copeau de référence.(m)

ay Py etp; a; : les coefficients de largeur et d'épaisseur deaomlans les directions
YetZ
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Fig.1.13évolution de Kt) en fonction de I'épaisseur du copeau.

La figure (1.13) présente I'évolution de(tf en fonction de I'épaisseur du copeau en
usinage XC48NiCr10 avec un outil de coupe en carlman revétu a une vitesse de
coupeve=247m/min.

1.3.2 Modélisation du comportement d’un outil de cape :
Parmi les différentes modélisations de I'outil deige existante dans la littérature,
nous évoquerons en ce qui suit les modeles a amletx degré de liberté pour simplifier

I'explication.

1.3.2.1 Modélisation a un degré de liberté
Cette section est basée sur la modélisation deludtyT[8] qui a modélisé le

comportement dynamique d’'un outil de tournage airpdiun systeme a un degré de
liberté, la piece étant supposée rigide comme ptésar la figure 1.14.
Les vibrations de I'outil sont transcrites soufolane de traces laissées sur la piéce.
Lors du passage suivant de 'outil, cette modutapmovoque une variation de I'effort de
coupe. Elle est plus ou moins grande selon quélation instantanée de I'outil est plus
ou moins déphasée de celle laissée au tour précddenariation de I'effort de coupe
exerce ensuite une excitation sur I'outil. Aing Mbrations du systéme sont régénérées
et il peut devenir instable.
Les hypothéses sont les suivantes :
— Le systeme est linéaire ;
— Ladirection de la composante oscillante de I'éftta coupe est constante ;
— La composante oscillante de l'effort de coupe vaeportionnellement et

instantanément avec la variation de I'épaissewodpe.
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Fig. 1.14Schéma du modéle de Tlusty.

Le phénoméne de régénération vient de la variat@hiépaisseur de copeau h qui
s'écrit :
h) =h = [y) = yt=T)] o, (1.10)

ho étant I'épaisseur de copeau nominale et [y(tJt— ¥)] la variation de I'épaisseur du
copeau.
Ou T est la période de révolution de la piece emniage ou la période de passage de
dents en fraisage. On écrit ensuite I'effort depman prenant en compte cette variation
de h. L'équation différentielle en résultant est dasse d'équations différentielles
retardées. L'analyse de la stabilité du systeme éteel réalisée de deux manieres :

— Par une approche fréquentielle.

— Par une approche temporelle plus complexe a mettreeuvre mais permettant

de prendre les phénomeénes non linéaires en compte.

1.3.2.2 Modélisation a deux degré de liberté :
La modélisation a deux degré de liberté considerslgs vibrations d’'un outil de

coupe en cours d'usinage sont bidirectionnellessa&drajectoire décrit dans la piece une
courbe AB dans le sens trigopnométrique ayant umémme d'ellipse. Le systeme est
donc schématiser de fagon simplifiée par une massesollicitée par deux ressorts de
raideursiy etly, et deux amortisseurs de caractéristiquet c,, suivant deux directions

perpendiculaires (deux modes directionnels) qunadént avec celle de la vitesse de
coupe et celle de la normale a la surface usifgd..(L5. [10] considéere que le pire des
cas survient lorsque le mouvement est circulair@oet, que les deux modes vibratoires

sont identiques.
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Figl.15discrétisation d'un outil de coupe a deux degribeete.

1.4 Les stratégies étudiées :

Beaucoup de stratégies sont applicables dans ld’'gsmage des pieces minces.

Parmi ces stratégies, on peut citer :

1.4.1 Régidification de la piéce :

Rigidifier la piece afin de réduire les problémesuibrations lors de l'usinage des
parois minces par un montage d'usinage adaptéigstits une meilleure solution quand
cela est possible. Les simulations permettent deiger, avant méme d'avoir commencer

l'usinage, la solution la plus adaptée pour apparta piece usinée plus de rigidite.

1.4.2 Limiter la raideur de coupe :

La raideur de coupe est le coefficient qui lie Epldcement de l'outil dans la
matiere a l'effort de coupe dans la direction devitaation. La théorie des lobes de
stabilité a mis trés tét en évidence l'importangeapport entre la raideur de la piece ou
de l'outil et la raideur de la coupe. Le paramitnglus sensible pour diminuer ce ratio est
grosso modo la longueur projetée de l'aréte deecdaps la matiére, ce qui a toujours
amené les usineurs a réduire I'engagement axialudi.

Une autre facon de diminuer la raideur de coupaegbuer sur les angles d'outil
de telle sorte que I'effort de coupe axiale enrtage soit parallele a la paroi. La raideur

de coupe serait, théoriquement, nulle et l'outil@pousse ni ne tire la paroi.
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Ces deux leviers sont majeurs dans le phénomemnatoite en usinage. Le choix
des outils (angles, revétements,...) et des stratafisinage tendent le plus souvent a

jouer sur ces deux effets.

1.4.3 Limiter la mise en vibration (phénomene de gbnance) :

Eviter les fréquences de rotation a problemeseahoix de la meilleure vitesse de
broche de facon a s’éloigner des fréquences propitessysteme peut réduire
considérablement les amplitudes de vibration (ileébes lobes de stabilité). En pratique,
les parametres dynamiques peuvent changer au cbusghage et I'utilisation des
machines pilotées dynamiquement en fonction de rassypeut contrecarrer les
vibrations. Malheureusement, les réalisations a@ndomaine, sont principalement des
régulations d'effort moyen ou de puissance paritaindition de l'avance de I'outil.
L'amortissement par la lubrification du contactilepiece peut jouer un effet positif sur

la dynamique de la coupe.

1.4.4 Etat des solutions commerciales :

Les logiciels de FAO proposent, actuellement, destégies de descente alternée
en fraisage pour réaliser des parois minces. Lasews utilisent parfois des outils
détalonnés (diametre du corps d'outil plus peté uzone de coupe) afin d'éviter des
contacts du corps d'outil avec la piece, qui appseat malheureusement méme avec une
stratégie de descente alternée.

Des kits logiciels plus capteurs sont proposés poesurer les fréquences de
vibration des outils et choisir la meilleure viteste broche selon la théorie des lobes de
stabilité.

Autres solutions proposées par les fabricants itbozdnsistent a la conception des
outils et des porte-outils de plus en plus rigidfés d’éviter des phénoménes vibratoires

non désirés.
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1.5 Position du probleme :

L’'usinage des pieces minces en particulier desudsgose beaucoup de problemes
suite a leur faible rigidité. La limitation des @ffs de coupe par réduction des
profondeurs de passes n’est pas toujours la bovingon car elle est trés colteuse en
temps d'usinage. D’autre part, en dessous d'urtaireervaleur de la profondeur, le
simple fait d'effleurer la piéce avec l'outil pomue la résonance, ce qui peut affecter la
qualité de la piéce finie et méme détruire la pamila piece. Il est donc nécessaire de
pouvoir limiter ces problémes par un choix app®mles conditions de coupe en se
servant des calculs numériques, des simulationisjstg et dynamiques de la structure
ainsi que par I'expérimentation. Les travaux qui waité la dynamique de la coupe se
sont en majorité basés sur la modélisation dedsodéi coupe. Cependant, dans notre
travail, on a supposé que l'outil est suffisammegide et c'est la piece qui est

déformable.
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CHAPITRE?

ETUDE DYNAMIOQUE D'UNE

PLAQUE CIRCULAIRE
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Introduction :

La dynamique des plaques circulaires a fait I'obetnombreuses publications. I
y'a celles qui s'intéressant a I'étude dynamiquedisgques minces sans rotation tel que
les travaux réalisés par [15, 16] et celles quidma I'analyse de stabilité des disques
tournant [1, 2, 17, 18 et 19]. Dans la premiérdipate ce chapitre, nous présentons le
développement d'un modéle analytigue adapté aplens& des plaques circulaires en
vibration libre ainsi qu'une simulation numeériqualisée par ANSYS. Les résultats des
deux méthodes sont par la suite comparés. Darectande partie ont s’intéresse I'étude

de stabilité du disque en rotation par la cherdseuitesses de rotation critiques.

2.1 Equation générale de la flexion :

2.1.1 Définition et hypothéses de base :

Un corps élastique dont I'épaisseur est trés paditgapport aux autres dimensions
est appelé plaque mince. Le plan moyen de la plagueléfini comme étant le plan
parallele aux faces de la plague et partageamti$gpur en deux.

Les axes des coordonnées sont choisis de telle goetle plan xy coincide avec le
plan moyen et I'axe z sera perpendiculaire a caieter

On dit qu'une plaque travaille a la flexion quaed tharges auxquelles elle est
soumise sont paralléles a I'axe z (perpendicugirplan moyen).

D’aprés [20], si les déplacements sont tres petts rapport a I'épaisseur de la
plaque, il est possible de faire les suppositiangasites :

1) les plans perpendiculaires au plan moyen avanrméfton restent perpendiculaires a
ce plan apres déformation ;

2) la contrainte normale, est tres petite par rapport aux autre composantmdtraintes
et peut étre négligée ;

3) le plan moyen ne subit pas de déformation apréexen.

Considérons une section de la plaque paralléle lan KZ (Fig. 2.1). Apres
déformation de la plaque le point A se déplaceraAed'une quantité w. D'aprées la
premiere supposition, le point B qui se trouvewswg normale au plan moyen distant de z
de ce dernier avant déformation conservera sai@ogar rapport au plan moyen apres
déformation.

Le déplacement de B en B' dans la direction X est :



. . . . ow
Le déplacement étant petit, on peut alors congidgre tga = a :a— et dans ce
X

cas, ce déplacement peut s’écrire sous la forme :

ow
u=-z—

By S e e s e (2.2)

v

A

Fig. 2.1 Principe de déformation d’'une plaque mince.

X
+ ’

De méme, le déplacement du point B dans le plaiséddn la direction Y sera:

ow

oy

e (2.3)

Il est a remarquer que la premiére suppositionliqup que les déformations

angulairesyy; etyy, sont nulles. D'ou les déformations seront :

£ ——zﬂv E, =—2— Ve = =22
X aXZ ! y ay2 ! Xy

a%w

e (2.9)

En tenant compte de 1a®™ supposition, les relations déformations contraintes

seront :
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& =—(o, —VO'y)
1
£, =E(0'y 200 B PP (2.5)
1
yxy Erxy

En résolvant le systeme d'équations (2.5), legaimmés seront :

_ E
Ux—m(‘fﬂf'/fy)

-_E + 2.6
g, —1_7(£y 250 PP (2.6)
TXy:GyXY:myxy

Les équations (2.6) peuvent étre écrites sougtadaonatricielle suivante :

o. 1 v 0

gy = E S|V 1 ) (2.7)
1-v

T 0 0 @-v)/2

2.1.2 Etablissement de I'équation différentielle dunouvement :

Soit un disque mince, homogéne et isotrope d'épaissniforme, encastré a son
contour intérieur et libre a son contour extéri@eig. 2.2). Les caractéristiques de ce
disque sont :

a rayon intérieur E modulealivig
b rayon extérieup masse volumique

h épaisseur v coefficient de poisson
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Fig.Z2aque circulaire.

L'expression générale de I'énergie de déformasbd@nnée par :

— _T — —_
9°w Zazw
x> x>
5 1 v 0 )
B E 0“w 0“w
_J. 2(1—V2) ZayZ v 1 O ayZ dT ..................... (2 9)
d , 0 0 @-v)/2 ,
25 0“wW 25 0°wW
oXoy | | Oxoy |

L'épaisseur de la plague étant constante, (2.9¢lev

EJ. 02W 2+2|/ ﬂv ﬂv +2(1_V) 02W ? dxd (2 10)
2 : y2 x> ayz xdy Voerooon, .

3
12(-v?)

L'énergie cinétique est donnée par :
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Dans le cas ow est fonction de plusieurs variables et ou la floncielle a des
dérivées d'ordre supérieur a un, on peut proloh@guation classique d'Euler-Lagrange

par I'équation d'Euler-Ostrogradsky :

k
SO | 20O g =Ko (2.14)
" axich 5 aKyP
ox

Avec L=T-U est le Lagrangien du systeme gtdggré de liberte. Dans notre casw.

I'expression du Lagrangien prend donc la forme aniie :

L‘EJ. ﬁ‘(a\_N)Z‘D 'w 2+ ow 2+2v Ow 0w +2(1-v) ow) dxdy..(2.15)
Eilat o) *5 o | o7 0y y..(2.

L'équation d'Euler-Ostrogradsky s'écrit donc seu®tme :

oL od| oL 0| oL 0| oL +62 oL +62 oL

- —— | — _— _ _ +
ow at| (ow)| ox| (ow)| dy| (ow)| ot*| (o>w)| ox*| [d3w
0 — o — — 0 0
ot 0x ay ot? 0x’

>

2 2 2 2
o) o oy ok o) o 1,0 T P (216)
oy 3 02w otox 3 0w otay aa w | oxdy| [ 0*w
ay* otox otoy oxay

Compte tenu de la relation (2.14), I'équation (2.d6nne I'équation différentielle

du mouvement libre de la plaque en coordonnéegésiannes :

4 4 4 2
b 4 W(X;y,t) . d W(Xiy’t) +2d W(Zx, Z,t)+ d W(xz,y,t) o0 (2.17)
dx dy dx“dy dt
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Expression qui peut s'écrire sous la forme:

DO*W(x, y,t) +m% ...................................................... (2.18)

Ou:0*=0%0? estl'opérateur bi-harnore.

Cette équation différentielle peut étre expriméeceardonnées polaires selon la

forme suivante :

DO, %0, w(r, 9t)+ph% .................................................... (2.19)

Avec :

2 _ o’w 1ow 1 90°w
O0°="—+-""+
" T o2 ror r2a6?

2.2 Vibration libre sans rotation :

La solution générale de l'équation (2.19) peut 8&eeloppée selon une série de
fonctions connues [15]. Les variations radialesvpatiétre approximées par une série de
fonction de Bessel, alors que les variations cii@@mtielles peuvent étre approximées

par une série de Fourier (fonctions cosinus-sinus).

w(r,8,t) = R (r)(cos8) +sin(nd))SINWL) ........cooveiiiiiii e (2.21)
R,(r) =C,J, (A1) +CY,(AF) + Col ;(Ah) F CLK (Al eeeririeeeiiieeiieece (2.22)
Avec:

Pulsation en rad/sew.-

- J, fonction de Bessel de'Tespéce.

- Y, fonctionde Bessetle Z™ espéce.

- I fonctionde Bessel modifiée dé"iespéce.
- K,, fonctionde Bessel modifiée dé"2espéce.
- G, G, G et Geonstantes.

Le contour intérieur (r = a) est encastré, ce ngduit un déplacement et une pente nulle,

soit:
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ow(r,8,t)

w(r,6,t) _ = "

r=a

Le contour extérieur (r = b) est libre. Cette cdiodi limite se traduit par un moment et
une force transverse définis par les condition dehkoff nulles. Exprimée en fonction

de la fleche w il vient:

°W(r,8,0) , [ 1 0°W(r,8,1) , 1aw(r,6,)
or? r:2 062 r or

i(azw(r,ﬁ,t) low(r,6,t) , Lazw(rﬁ,t)J+

a a 2 2

' ' rooor rt 06 = O (2.25)
1-v 0° (aw(r,t,ﬁ) w(r,@, t)j

r? 062 or -

Apres la substitution de I'équation (2.21) dansdgsations (2.23) a (2.25), on

obtient les équations suivantes:

(A, a)C, +Y,(A_,a)C, +1 (A, a)C, +K_ (A a)C, =0..cereirereerenn... (2.26)
ALALAC YA (A A)C, +1' A (A, 8)C, + A, K, (A,,8)C, =0......... (2.27)
(AimJ“n(Amn,a)—n%»lnummaw“ 3 (A a)C, +

" V V 1
(Aﬁwny n (/]mn’a) - n2 2 Yn (Amn’ a) +_/1mny n (Amn’ a))CZ +
b b
...(2.28)

A2l (Amma)—n%lnumn,a) o @)C, +

mn n

K" (A @) - n%Knumn,a) +%AmnK'n (A @))C, =0
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2_V 23

(3" Q@) =0 2L 3 @) #0223, (1) +
1., .. 1 .
BAan (Amn! ) b mn n (Amn! a))C + (A y (Amn’ ) -
n2 v (Amn’ a) + n2 3b3V n(/‘mn’ a) +£/‘r2nny"n (Amn’ a) -
1 2- |/
o2 AnnY'n A @)Cy + (A4, 1" (A, @) =0 n(Apni@) +
3 % 1 " 1
2 mn? ) B/ﬁml n (Amn’ a) - bz mn n (Amn’ a))CS +
(s ) =122 K () #1022 K () +
1., . 1 . _
A O @) = 5 Ay U @)C = O (229)

Les équations (2.26) a (2.29) peuvent étre mises lsoforme matricielle suivante :

MMM sMy, |[Cy 0]

M 2:M 22M 23M 54 || C, _ 0

Mgy M M asMgy [ Co | | O oo (2.30)
| MM oMMy || Co | [0

La solution triviale, ou les constantes G, Cs et G, sont nulles n'a pas d'intérét
pratique puisqu'elle donne une fleche w nulle a tostant t. il faut donc rechercher les

valeurs delmn pour les quelles le déterminant de la matrice desliions aux limites
s'annule :

DEt([M])=0. e et e e e e e e 0 (2.31)
Pour la recherche des valeurs propres de la mdi¢enous avons utilisé la
méthode de Newton. Vu la grandeur des éléments dealsice et la présence des
fonctions de Bessel et leurs dérivées de différentdres, un programme en
MATLAB7.0.4 a été élaboré afin de trouver les expmssfinales de chaque élément de
la matrice et I'expression du déterminant.
Bien que la méthode soit trés efficace, certaipeets pratiques doivent étre pris

en compte. Avant tout, la méthode de Newton nécegsitela dérivée de I'équation
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(2.31) soit effectivement calculée. Par ailleurdas/aleur de départ est trop éloignée de
la racine, la méthode de Newton peut entrer en Iboulsfinie sans produire
d'approximation améliorée. Afin d’éviter ce caspeur avoir une bonne convergence
vers les racines de cette équation, il faut bieoisthles bornes de l'intervalle dans
lagquelle se situent les racines recherchées.

A titre d’exemple, I'expression du déterminant tréa par Matlab pour n=0 a la

I'expression suivante :

Det([M])=A"5*(-2*besselj(0,1/10%)*bessely(0,1/5*alfa)*alfa*besseli (1,1/10f*2/1
*besselk(1,1/5%)+13*besselj(0,1/10%)*bessely(1,1/5%)*besseli(1,1/10%)*besselk(1,1/
5*)\) -13*besselj(0,1/10%)*bessely(1,1/5%) *besselk(1,1/10%)*besseli(1,1/5%)
+13*besselj (1,1/10%¥)*bessely(1,1/5%)*besseli(0,1/10%)*besselk(1,1/5*alfa)
+13*besselj(1,1/10%)*bessely(1,1/5%)*besselk(0,1/10%)*besseli(1,1/5%)-
13*besselj(1,1/5%)*bessely(0,1/10%)*besseli(1,1/10%)*besselk(1,1/5%)+
13*besselj(1,1/5%)*bessely(0,1/10%)*besselk(1,1/10%)*besseli(1,1/5%)-
13*besselj(1,1/5k%) *bessely (1,1/10k)*besseli(0,1/10%)*besselk(1,1/5%)-
13*besselj(1,1/5%)*bessely (1,1/10%) *besselk(0,1/10%)*besseli(1,1/5%)+
2*besselj (0,1/10%)*alfa* bessely(1,1/10% *besselk(1,1/5%)*besseli(0,1/5*alfa)
+2*besselj (1,1/10%)bessely(1,1/5*alfa)*besseli(0,1/10*alfa)*bessell{G*alfa)*
alfa+2*besselj(0,1/10*alfaf*bessely(1,1/10k)*besseli(1,1/5%)*besselk(0,1/5%)+
2*besselj(0,1/10%)*bessely(0,1/5%)*alfa*besselk(1,1/10%)*besseli(1,1/5%)+
2*besselj(0,1/10%)*bessely(1,1/5%)*besseli(1,1/10%)*besselk(0,1/5%)* A+2*besselj(O,
1/10*0\)*bessely(1,1/5%)*besselk(1,1/10%)*besseli(0,1/5%)* L-2*besselj(1,1/10k)
*bessely (0,1/10%)*A* besselk(1,1/5%) *besseli(0,1/5% )-besselj(1,1/10%)*
bessely(0,1/1%) *A *besseli(1,1/5*alfa) *besselk(0,1/b)-2*besselj(1,1/10*alfa
)*bessely(0,1/5%)* A *besseli(0,1/10%)*besselk (1,1/5%)-2*besselj(1,1/10k)*
bessely(0,1/5%) *A *besselk(0,1/10% )*besseli(1,1/5%)-2*besselj(1,1/10k)*
bessely(1,1/5%)* besselk(0,1/10%)*besseli(0,1/5%)* A+2*besselj (0,1/5*alfa)
*alfa*bessely(0,1/10%)*besseli(1,1/10%)*besselk(1,1/5%)-2*besselj (0,1/5%) *
A*bessely(0,1/10%)* besselk(1,1/10%)*besseli(1,1/5%)+2*besselj (0,1/5%)* A
*bessely(1,1/10%)*besseli(0,1/10%)*besselk(1,1/5%)+2*besselj(0,1/5%)* A*bessely(1,
1/10*0\)*besselk(0,1/10k)*besseli(1,1/5*alfa)+2*besselj(0,1/a)* A*bessely(1,1/5%)*b
esseli(0,1/10%)*besselk(1,1/10%)+2*besselj(0,1/5%)* A*bessely(1,1/5*alfa)*besselk(O0,
1/10*\)*besseli(1,1/10%)-2*besselj(1,1/5%)*bessely(0,1/10%)* besseli (1,1/10k)
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*besselk(0,1/5%)* A-2*besselj(1,1/5%)*bessely(0,1/10k) *besselk (1,1/10%)*

(0,1/5%) *A-*besselj(1,1/5%)*bessely(1,1/10%)* besseli(0,1/10%) *besselk(0,1/5%* L

- +2*besselj(1,1/5%)*bessely(1,1/10k)*besselk(0,1/10k)*besseli(0,10.5/5%)*
2*besselj(1,1/5*alfa)*bessely(0,1/5*alfd)*besseli(0,1/10*alfa)*besselk (1,1/10%
2*besselj(1,1/5%)*bessely(0,1/5%)* \*besselk (0,1/10k)*besseli(1,1/10%))=0....(2.32)

Le tracé de [I'expression du déterminarfig( 2.9 permet de localiser
approximativement l'intervalle de chaque racine.

X 1013

0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Fig. 2.3Graphe du déterminant tracé par MATLAB.
Bien que la courbe ne montre pas clairement cesviates mais en faisant un

zoom fig. 2.4), il est possible de déterminer l'intervalle ddequel on peut choisir

I'estimé initiale de la premiere racine.
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17.5 17.6 17.7 17.8 179 18 181 18.2 183 18.4 185 18.6 18.7

Fig.2.4.Localisation graphique de I'estimée initiale dgptamiere racine

Les valeurs propres de la matrice [M], sont rel@és pulsation propre de la plague
par la relation:

Avec:
n: Nombre de diameétre nodaux.

m : Nombre de cercle nodaux.

2.2.1 Application du modele analytique sur un disge mince de référence :

Nous avons utilisé le logiciel de calcul MATLAB pola recherche des valeurs
propres de la matrice ci-dessus, d’ou nous avodsitdées fréquences des différents
modes d'une plaque circulaire de référence [15].

Les caractéristiques de cette piéce sont les s@san
Rayon intérieur a=0.1m, rayon extérieur b=0.2m,ssear h=0.003m, module d'Young

E=1.1e11N/rfi masse volumique=4430 kg/m, coefficient de poisson=0.35.
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Le tableau 2.1 montre les fréquences propres que aeons calculé par Matlab,

celles calculées par ANSYS et celles que nous alvongé dans la référence [15].

n=0 n=1 n=2 n=3 n=4
MATLAB 240.51 244.24 266.88 333.25 458.02
m=0 Réf 240.52 | 24425 | 26689 | 333.25 | 458.03
ANSYS 240.54 244,26 | 266.86 333.21 458.03
MATLAB 1562.66 1592.47 1682.32 | 1833.42 | 2047.40
m=1 Réf 1562.70 | 1592.50 1682.30 1833.40 | 2047.40
ANSYS 1581.00 | 1592.00 1681.00 | 1832.00 | 2046.00
MATLAB | 4470.66 | 4502.10 | 4596.86 | 4756.11 | 4981.44
m=2 Réf 4470.70 | 4502.10 4596.90 | 4756.10 | 4981.40
ANSYS - 4497.00 | 4592.00 | 4750.00 | 4974.00

Tableau 2.1Comparaison entre les fréquences propres [Hz] lgadisque de référence.

On peut constater clairement que les résultatsiabtpar le modele analytique sont
identigues a ceux de la référence. Il est bienr clge les résultats obtenus par la
simulation numeérique par éléments finis convergess les résultats obtenus par la

méthode analytique.

2.2.2 Simulation numérique sur le disque réel :

Apres la validation du modéle analytique sur umaésde référence, on procede a
la détermination des fréquences propres du disquecier faisant I'objet de notre étude
ayant les caractéristiques suivantes :

Rayon intérieur a=0.025m, rayon extérieur b=0.15paisseur h=0.01m, module
d'Young E=2.068 ellN/m masse volumique=7820 kg/mi, coefficient de poisson
v=0.29.
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2.2.2.1 Description de I'élément utilisé pour le mbage :

L'analyse en élément finis par ANSYS a été réalis@éechoisissant I'élément
SHELL 63 Fig. 2.5. Cet élément est capable d'étre utilisé pour dakuls des
contraintes pour des grandes déformations et geaituéilisé aussi pour des matériaux
isotrope et orthotrope [21]. Il est congu pour iz les structures en coques dont le

nombre de nceuds est égal a 8 et chaque noeud cemapaiegrés de liberté.

Fig. 2.5 Géométrie de I'élement de mailla§&lELL 63

2.2.2.2 Comparaison modéle analytique-simulation nmérique :

Le tableau 2.2montre clairement que les résultats obtenus pasinfailation

numérique en éléments finis convergent vers leslteds obtenus par la méthode

analytique.
Mode Fréquences

m n ANSYS MATLAB A (%)
0 527,42 527,53 0,02
1 475,93 476,10 0,04
2 672,99 673,23 0,04

0 3 1381,50 1381,30 0,01
4 2 408,70 2 407,57 0,05
5 3692,70 3 685,04 0,21
6 5 222,30 5217,86 0,09
7 6 994,30 6 984,18 0,14
0 3 246,00 3250,71 0,15
1 3501,10 3 504,89 0,11
2 4 374,70 4 378,37 0,08

1 3 5 954,10 5 955,25 0,02
4 8 094,70 8 102,44 0,10
5 10 623,00 10 629,30 0,06

Tableau 2.2Comparaison entre les fréquences propres [Hz] syudiréel.
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Quelques déformées propres obtenues aprés simmulgiax ANSYS sont
représentées par les figures 2.6 a 2.22. Nous axaula montrer un mode de traction-
compression qu'on ne peut pas pu avoir analytiqmémeur dire que I'équation (2.19)
n'est valable que pour le mouvement de flexion idquk.

NODAL SOLUTION AN

STEP=1 MAY 18 2010
3UE =1 2l:56:14
FREQ=475.928

UM [ &UE)

RI¥YS=0

DMX =.965552
SMX =.965552

.21456 .429134 -643702 .858269
.1l07z284 .3z21851 .5364l8 .750985 .965552

Fig. 2.6 Mode (m=0, n=1).



NODAL SOLUTION

STEP=1

3UB =2
FREQ=527.422
UM [ &UE)
RI¥YS=0

DMX =.676524
SMX =.676524

o

.07517

.150341 .300682
.225511

.601364
3

AN

MAY 18 2010
21:57:10

.676534

Fig. 2.7 Mode (m=0, n=0).

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUE =4
FREQ=672.946
UM [ AUG)
RI¥YS=0

DMX =1.01

SMX =1.01

0
.112193

.224386 .448772
. 336579

.897543

AN

MAY 18 2010
21:57:20

1.01

Fig. 2.8Mode (m =0, n=2).
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NODAL SOLUTION
STEP=1

AN

MAY 15 2010
3UB =6 21:58:02
FREQ=1281
usmM (ave)
R3YS=0
DMX =1.082
s =1.082
— |
0 .240441 . 480882 -721322 .961763
.12022 . 360661 .601102 3 1.082

Fig. 2.9Mode (m=0, n=3).

NODAL SOLUTION

STEP=1
3UB =&
FREQ=1660
UM
RI¥YS=0
DMX =.612257
SMX =.612257

[ &UE)

o

-408171

.068029 340143

AN

MAY 18 2010
21:58:41

.544229

.612257

Fig. 2.10Traction-Compression
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NODAL SOLUTION AN

STEP=1 MAY 18 2010
3UB =9 21:59:05
FREQ=2409
UM [ AUG)
RI¥YS=0

DMX =1.152
SMX =1.153

0 .256287 .512574 . 768862 1.025
.128144 . 384431 .640718 . 897005 1.153

Fig. 2.11 Mode (m=0, n=4).

HODAL SOLUTION AN

STEP=1 MAY 1& 2010
3UE =11 2z:01:01
FREQ=2246

UM [ &UE)

RI¥YS=0

DMX =.6750Z1
SMX =.6750Z1

.150005 .30001 -450014 600019
.075002 .225007 .375012 .525017 675021

Fig. 2.12 Mode (m=1, n=0).
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NODAL SOLUTION

STEP=1

3UB =1z
FREQ=2501
UM [ &UE)
RI¥YS=0

DMX =.954112
SMX =_954112

AN

MAY

-212025 .42405 -
.106013 .318038 . 530063

18 zolo

22:01:57

.848101

.954113

Fig. 2.13 Mode (m=1, n=1).

NODAL SOLUT ION

STEP=1

3UE =15
FREQ=3693

UM [ &UE)
RI¥YS=0

DX =1.z217
SMX =1.217

AN

MAY
2

-.270449 -.540898 -.811346 l.082

.1352z24 .405673 .676l1z2 .946571

18 zolo
2:02:27

1.217

Fig. 2.14 Mode (m=0, n=5).
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NODAL SOLUTION AN

STEP=1 MAY 18 2010
SUB =16 22:05:21
FREQ=4274

UM [ &UE)

RI¥YS=0

DMX =.944174
SMX =.94949174

0 .2098l6 -419633 -.6Z29449 .839z66
.104908 .314725 524541 .734358 .944174

Fig. 2.15 Mode (m=1, n=2).

NODAL SOLUT I0N AN

STEP=1 MAY 18 2010
SUE =20 2z2:07:12
TREQ=5222
s [ AUGE)
R3Y¥Y3=0
DMX =1.271
SMX =1.271
I
0 -282531 .565061 -.84753%2 1.13
.141265 .423796 .706326 .988857 1.271

Fig. 2.16 Mode (m=0, n=6).
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NODAL SOLUTION

STEP=1
3UB =22
FREQ=595%
UM
RI¥YS=0
DMX =.93629
SMX =_93629

[ &UE)

.208064
.104032 .312097

AN

MAY 18 2010
22:21:39

258
.93629

Fig. 2.17 Mode (m=1, n=3).

NODAL SOLUT ION

STEP=1
SUE =24
TREQ=5699%
s
R3Y¥Y3=0
DMX =1.%22
SMX =1.322

[ &UE)

.1l46852

-.293704
.440555

.587407 -881111

.734259%

1.0z8

AN

MAY 18 2010
22:22:08

1.178
l.322

Fig. 2.18 Mode (m=0, n=7).
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WODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =Z&
FREQ=8095
UM [ AUG)
RI¥YS=0

DMX =.9494655
SMX =.9449655

.104962

-62977
s08

.734732

AN

MAY 18 2010
22:23:17

.839693
. 944655

Fig. 2.19 Mode (m=1, n=4).

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =22
TREQ=9476

s [ AUGE)
R3Y¥Y3=0

DM =.79412%
SMX =_794122

-176472 .352544 -.5Z2941¢6
.088236

. 264708 .44118

.617652

. 705888

AN

MAY 18 2010
22:27:07

.794123

Fig. 2.20Mode (m=2, n=0).
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WODAL SOLUTION

STEP=1

3UB =22
FREQ=9814
UM [ AUG)
RI¥YS=0

DMX =1.112
SMX =1.112

_123557

. 988455
-]

AN

MAY 18 2010
22:27:28

1.112

Fig. 2.21 Mode (m=2, n=1).

NODAL SOLUTION

STEP=1

3UB =35
FREQ=10620
UM [ &UE)
RI¥YS=0

DIDX =.2655362
SMX =.965362

u] .2145285 -.42905 .643575

.107263 .3zl788 .536313

AN

MAY 18 2010
22:28:18
.8581
. 965363

Fig. 2.22Mode (m=1, n=5).
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2.3. Vibration et stabilité du disque en rotation :

2.3.1. Disque parfaitement axisymeétrique :

La mise en rotation d’un disque induit des contes de rotation dues a I'effet de la
force centrifuge. Le phénoméne d'ondes stationsaicpie I'on visualise par une
déeformée propre a chaque fréquence de résonanah] ada présence de deux ondes en
mouvement de méme fréquence et se déplacant damsddections opposées avec la
méme vitesse de propagation. Lors de la mise envemoent du disque, la vitesse de
rotation va s’ajouter a la vitesse de propagat®tiahde se déplacant dans le méme sens
que le disque et va se retrancher a la vitess®ude se déplacant en sens inverse, d’ou
I'apparition d’'un phénomene de dédoublement deuttéqe propre pour chaque mode.
Ceci n'est valable que pour les modes mettant erlge diamétres nodaux. Ainsi les
fréquences associées aux ondes avant vont augnaemera rotation, alors que celles
associées aux ondes arriere vont diminuer. Il a@padonc un phénomeéne de

dédoublement des modes en un mode avant et un anoeie.

Pour un observateur fixe, les diamétres nodauwnenira la méme vitesse que le

disque en rotation.
2.3.2. Disque asymeétrique :

La mise en rotation d'un disque asymétrique engerdpparition a la fois du
phénoméne de dédoublement en modes séparés (cessings) due a I'asymétrie et du
dédoublement de chacun des modes séparés ou ré@petéedes avant et arriere. De
plus, les fréquences avant et arriere d’'un modarséuu répété sont couplées ; autrement

dit si 'une des deux fréquences (avant ou arriese€excitée, I'autre I'est également [22].
2.3.3. Equation de mouvement transversal et vitessetique :

L’équation du mouvement transversal d’'un disquectation avec une vitess)

prend la forme suivante [18] :
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2 2 2
DD4W(r,6’,t)+ph(w+ 0 IW(r,oit) 420 W(r,6’,t)j _

0td 9 ot
0 a°w(r,8,t) 0 a°w(r,8,t)
hQ?| — ALY RS ALY N 234
PR Tar (rm or ] 106 (q" 100 (234)

Les fréquences naturelles sont :

_[=i(w,, +nQ)
mn_{i (Wmn_m) ..........................................................................

ou : (w,,+nQ) est la fréquence des ondes se déplacant versitava

(W, —NQ) est la fréquence des ondes se déplagant dansslénserse.

A une certaine vitesse de rotatidn) (a fréquence des ondes qui se propagent dans
le sens inverse s’annule, cette vitesse est appiésse critique. A ce stade, la vitesse de
propagation de ces ondes est égale a la vitessetatéon. L'application d'une force
transversale sur le disque tournant a une vitessgue mene a une augmentation de

I'amplitude du mouvement transversal du disque isatht a son instabilité [2].

Vu la lourdeur des équations a manipuler concerfeamalyse analytique du disque
en rotation, nous avons choisi une autre altereativutilisant ANSYS pour la recherche
des fréquences du disque a différentes vitesseglaargg et d’en déduire la vitesse

critique de rotation (rad/s).

En premier lieu, une analyse sur le disque de eaté&r a été faite pour la

détermination des vitesses de rotation critiques.
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600 -
—— Mode{0,1)

>00 7 —— Mode(0,2)
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Fig. 2.23Variation des fréquences propres du disque de reféren fonction de la

vitesse de rotation.

De la figure 2.23 On peut constater que la plusdagesse critique de rotation est

dans les environs de 1535 rad/s, ou la fréequenceatie (0, 1) s’annule,

Mode 0,1) 0,2) (0,3)
Vitesse critique (rad/s) 1535 1675 2090
Vitesse de rotation (tr/min) 145825 15912,5 19855

Tableau 2.4Modes et vitesses critiques (disque de référence).

En second lieu, une simulation a été faite suidgue réel pour voir l'influence de
la vitesse de rotation sur ces fréquences profues.résultats sont représentés par la
figure 2.24
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800
700
600
500
400

=——mode (0,2)
300

=—mode(0,1)
200

FREQUENCES PROPRES [Hz]

100

0 T T T 1
0] 1000 2000 3000 4000 5000

vitesse de rotation [rad/s]

Fig. 2.24 variation des fréquences propres du disque réébrection de la vitesse de

rotation.

Les vitesses de rotation critiques du disque @& ainsi déduites et présentées dans le
tableau 2.5

Mode (0,1) 0,2)
Vitesse critique (rad/s) 2980 4230
Vitesse de rotation (tr/min)  2g 399 4 40 185

Tableau 2.5Modes et vitesses critiques de disque réel.

D’aprés le tableau 2.5, il est clair que les vigssde rotation critiques qui ménent a
une instabilité au cours de la rotation du disqga)t largement supérieures a celles
utilisées dans le cas de tournage habituel, masvitesses peuvent étre atteintes et

méme dépassées en tournage a grande.
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Introduction :

Le but principal de ce chapitre est de valider ep&ntalement les résultats de
I'approche analytique et de la simulation par ANSYS

Ce chapitre s’articule autour de deux parties.Dlampremiere partie on décrit le
dispositif expérimental utilisé pour mesurer lacége du disque avec et sans rotation en
vibration libre, ainsi qu’une description des cdiuwtis de déroulement de ces mesures.
En second lieu, on présente quelques résultats siwces mesures qui sont compares
avec les résultats du chapitre précédent, suivitetjprétation des différents spectres
obtenus a différentes vitesses de rotation du disqu

Les essais ont été réalisés au laboratoire detwhsa& acoustique (LVA) de
I'INSA de Lyon.

3.1 Description du dispositif expérimental :

Pour mener I'étude expérimentale, un laser a bggst utilisé pour la mesure de
la réponse dynamique. A la différence des accélén@s, la mesure par vibrometre laser
se fait sans contact avec la surface de mesurguiGmrrespond parfaitement a notre cas
d’étude lorsque le disque est soumis a une rotation

Les applications des vibrometres Laser sont melign vue des avantages que
présente la mesure avec cet instrument précieux :

» Pas de masse ajoutée a la structure;

* Réduction du temps d’expérimentation;

» Possibilité de faire une répétition de la mesugrendre la valeur moyenne;

» Degré de sensibilité:dm/sa 10n/s

e Un maillage tres fin de I'ordre de 512 x 512 poigts correspond a un angle de
balayage de = 20 ;

» Caméra vidéo pour visualiser en détail la zone dsure;

* Nombre de points d’échantillonnage est de 3200tpoin

Le systeme de mesur&ig. 3.1) est composé de la téte laser de type Polytec
OFV056 (1), placée a une distance de 2m par ragpdat structure et reliée avec un
contréleur de type OFV3001S (2). Ce dernier esheoté d’'une part avec un boitier de
jonction de Polytec PSV-Z-040-U et d’autre part@auea PC (3) doté d'un logiciel qui
permet a la fois le pilotage du faisceau lasemdéecage de I'excitation et I'acquisition

des mesures.
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Fig. 3.1Chaine de mesure.

Afin de mener une étude en vibration libre avesats rotation du disque, ce
dernier est monté sur la broche horizontale d’ulaésé. Dans un premier temps Les
fréquences propres du disque sans rotation sortndiées a partir de la mesure de
I'accélération en trois points difféerenfgy(3.2). La mesure s’est effectuée a distance avec
un vibromeétre Laser. Ensuite, et grace a lI'oppardugque nous donne l'appareil de
mesure, nous verrons l'influence de la vitesseatiation sur les fréquences propres du

disque qui est animé d’une rotation avec les wgssiivantes : 212, 375 et 670 tr/min.

Fig. 3.2Montage sur la fraiseuse.

Une deuxieme série d’expérimentation, est réseavéeas de chariotage du disque
sur un tour universglFig.3.3) L'objectif est de déterminer les déplacementsatiires
du disque sous I'effet des efforts de coupe etdhilité de I'usinage.
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Les conditions de coupe sont les suivantes : &ssé de rotation est de 250 tr/min,
I'avance est de 1.125 mm/tr et trois profondeurgadse (0.2 mm, 0.5 mm et 0.8 mm).

Fig. 3.3Montage sur le tour.

3.2 Résultats et interprétation:

Le but dans la premiére série des essais, estdatéasation du disque en vibration
libre, par la détermination de ces premiéeres frageg propres en l'excitant par un
marteau de choc. Les mesures ont été réaliséedadbande de fréquence allant jusqu’a
10000Hz afin de détecter les premieres fréquenogwgs. Les spectres sont obtenus a
partir de la mesure de I'accélération en trois {®dtu disque sans rotation.
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Fig. 3.4Spectre de I'accélération mesurée au point 1.
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Fig. 3.5Spectre de I'accélération mesurée au point 2.
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Fig. 3.6Spectre de I'accélération mesurée au point 3.

La mesure expérimentale par Laser, a permis dendiéer les fréquences propres
des premiers modes du disque I'exception du mode (0,1) ayant une fréquence de
475,93 Hz qui n’apparait paSela veut dire que le Laser était pointé sur un ncadil
comme montre la figure (2.6). D'apres les figuregcpdentes, on remarque clairement
que les amplitudes ont considérablement diminuét tenm se rapprochant de
I'encastrement du disque a I'exception de 'ampl&uwlu mode (1,4) ayant une fréquence
de 7930 Hz qui a augmentée. Nous pouvons donc dunrdégue le point de mesure (2)
se situe sur un ventre comme montre la figure {2.19

En plus des fréquences propres, les spectres c=léation font apparaitre un
pic a la fréquence de 160 Hz. Ce pic est probabiemetatif au montage de la piéce sur

le mandrin (mode rigide). Les fréquences mesuréetsreportées dans le tableau 3.1.
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Mode Fréquence Fréquence Fréquence A(%)
I-DEAS (Hz) analytique (Hz) mesurée (Hz)

- - 160,00 -
(0,1) 467,40 475,93 431,30 9,38
(0,0) 524,50 527,52 - -
0,2 658,87 673,23 665,30 1,18
(0, 3) 1 357,13 1 381,30 1 456,00 5,41
0, 4) 2 348,47 2 407,57 2 513,00 4,38
1,0) 3 126,58 3 250,70 - -
1,1 3 356,03 3 504,89 - -
(0, 5) 3 564,69 3 685,04 3 796,00 3,01
1,2 4172,72 4 378,37 4 372,00 0,15
0, 6) 4 963,86 5217,86 5 291,00 1,40
1,3) 5 656,70 5 955,25 5 822,00 2,24
0,7) 6 594,68 6 984,18 6 978,00 0,09
1,4 7 607,97 8 102,44 7 941,00 1,99
(2,0) 8 378,84 9 493,48 8 847,00 6,81

Les résultats obtenus sont satisfaisants car lieeatre les fréquences obtenues
par le modéle analytique et les fréquences réelleinférieure a 10%omme le montre
le tableau 3.1.

Dans la deuxieme série des essais, les spectrest#enus a partir de la mesure de

I'accélération au point (1) du disque, monté subtdache d’une fraiseuse horizontale

Tableau 3.1Comparaison entre les fréquences propres
analytiques et expérimentales du disque réel.

tournant respectivement aux vitesses de 212, Jbtrfnin.
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Fig. 3.9Spectre de I'accélération mesuré au point 1 a ieese

de rotation de 670 tr/min.

Aprés l'analyse des différents spectres, on rensrqu’ils possedent des
amplitudes d’autant plus grandes avec 'augmematala fréquence. Il est clair qu'’il est
impossible de localiser des fréquences propregjlerse disque est en mouvement de
rotation. En fait, le disque est auto-excité parcgation et le spectre mesuré représente la
réponse forcée du disque en rotation. En outrdrdgsences propres, il comporte toutes
les composantes dynamiques du systéeme ayant ddisualeptrop élevées qui masquent
les pics de fréquences propres.

Dans la troisieme série des essais, les spectrdemlacements transversaux sont
mesurés en huit points du disque lors du chariotiges la bande de fréquence allant
jusqu’a 10000Hz. On présente dans ce qui suitdéggacements mesurés aux points 4
pour différents profondeurs de passe dans la baadi€quence allant de 100 a 5000Hz.
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D’aprés les différents spectres, on constate quepdetre de déplacement présente
une énergie importante en basses fréquences (Ju&@@Hz), ce qui veut dire que les
trois premieres fréquences propres possedent utigbrdion importante dans la réponse
vibratoire du disque. Les spectres sont pratiquéngiperposés parce que les
profondeurs de passe sont tres rapprochées.

L’effort de coupe est déduit par le logiciel de yet lui-méme qui combine le
déplacement et la fonction de transfert du disdde. présente les efforts de coupe

correspondants au point 4 dans la bande de fréquaiant jusqu’a 10000Hz.
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On remarque que les efforts augmentent jusqu’ar@mvR2000Hz puis se
stabilisent. Ces efforts ont des valeurs tresgeetitie que les déplacements mesurées ont
aussi des valeurs tres petites car le disque peeser rigidité importante.
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CONCLUSION GENERALE:

Les résultats des fréquences propres d'un disquacemide certaines
caractéristiques, en vibration libre, obtenus mamlodele analytique développé, sont
identiques a ceux trouvés dans la littérature. @eas permet d'appliquer ce modéle sur
d'autres disques de caractéristigues dimensiosnetlanécaniques différentes rentrant
dans le contexte des disques minces.

Les résultats obtenus par la simulation numériguéléments finis réalisée par le
logiciel de calcul de structure ANSYS v10.0, erisdint I'élément SHELL63, convergent
vers les résultats du modele analytique. Ce qus maumet d'adopter ce type d'élément
pour les disques utilisés dans ce travail.

L’objectif visé dans ce travail est I'étude de #ithdynamique d’un disque en
rotation. D’apres les résultats obtenus, de la kitimn par ANSYS sur le disque qui
concerne notre étude, nous avons pu déterminevitesses de rotation critiques gu'il
faut évidemment éviter. Bien que ces vitessesdestlimites du tournage habituel, elles
puissent étre atteintes et méme dépassées endewrggande vitesse.

Les résultats obtenus par la mesure par laserrdgaences propres du disque
sont satisfaisants car I'erreur entre les fréguetdenues par le modeéle analytique et les
fréquences réelles est inférieure a 10%.

L’analyse des spectres lors du chariotage du disqué&es difficile car en dehors
des fréquences propres du disque déja détermidé&adres fréequences significatives
apparaissent. Les conditions de travail dans ldeguse déroulaient les essais ne
permettent pas d’arriver a une instabilité d’usaagn réalisant des essais de dressage
sur la face du disque peut conduire a un tel phénend’instabilité d’'usinage car la
déflexion du disque dans la direction transverssiebeaucoup plus importante que la

traction-compression du disque dans le sens radial.
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