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RESUME

Ce mémoire veut apporter une contribution originale a l'analyse tridimensionnelle des
tolérances en design et en fabrication. Nos recherches ont été orientées selon deux
directions. La premiére s'intéresse aux tolérances en fabrication. Le but était de mettre
en place des procédures de validation des gammes de fabrication tenant compte des
dispersions de fabrication et des erreurs machines-outils, et concerne différents types de
tolérances critiques ciblées. La deuxiéme traite des tolérances en conception, ou nous
avons proposé une méthode de calcul des tolérances composées permettant d'optimiser

une chaine de tolérances en design.

Apres avoir présenté la problématique et les défis dans l'introduction, le premier chapitre
fait un état de la recherche en tolérancement. En effet, peu d'éléments issus des travaux
de recherche ont pu étre utilisés dans notre démarche, que cela soit pour la modélisation

ou pour mettre en place les méthodes de calcul.

Le deuxiéme chapitre débute par une discussion sur les normes. La complexité de ieur
mise en ceuvre est démontrée par les conclusions intéressantes d'une étude effectuée par
le LURPA sur des plans de définition dans le domaine de 'aéronautique contenant
plusieurs ambiguités. Le couplage permanent entre dimensions et tolérances est mis en
évidence, et plusieurs types de tolérances sont analysés. Les problémes de tolérancement
en conception et en fabrication sont discutés et synthétisés dans un schéma. Les
hypothéses de travail, ainsi que les outils de calcul qui seront ultérieurement employés

sont présentés.

Le troisieme chapitre traite de I'analyse de tolérances en fabrication, et concrétise notre
premiére direction de recherche. Une modélisation des gammes de fabrication par des

chaines tridimensionnelles complexes contenant les surfaces usinées est proposée. Les



dispersions de procédés prises en compte et les erreurs machines-outils considérées sont
présentées avant de définir une méthodologie de calcul odt on peut distinguer trois
principales étapes: le calcul des matrices de transport, l'analyse de la gamme de
fabrication et la métrologie virtuelle. Le graphe de gamme de fabrication proposé est un
outil original qui permet d'identifier les boucles de calcul, et tient compte des mises en
référence, des dispersions de fabrication et des erreurs machine-outil. Basé sur le calcul
formel, nous avons fait une étude de sensibilité qui a permis d'identifier les parameétres
essentiels qui influencent les tolérances critiques. Ceci donne des informations
extrémement utiles aux ingénieurs de procédés, leur permettant d'agir efficacement pour
respecter les tolérances imposées et réduire les coiits de fabrication. Le code de
simulation développé a partir de la méthode est validé sur deux exemples industriels.
Pour chacun, i partir d'un modéle CAO obtenu en CATIA on propose une gamme de
fabrication et on construit le graphe de gamme associ€. Aprés avoir choisi les
parametres de dispersion et les erreurs machine-outil considérées dans le calcul, on
analyse la géométrie obtenue pour chaque phase de fabrication. Les tolérances cibles
sont identifiées, et la validation de la gamme se fait 3 I'aide de calibres virtuels construits
pour différents types de tolérances. Les résultats de I'étude de sensibilité permettent
d'identifier les paramétres sur lesquels il faut agir pour respecter une contrainte de

tolérance.

Le quatriéme chapitre comespond 2 l'autre direction de recherche, et propose une
méthode originale de calcul des tolérances composées en design. Les contraintes
géométriques entre surfaces sont formalisées en utilisant des torseurs de petit
déplacement. Trois types de représentation des zones de tolérances sont mis en évidence
a l'aide de plusieurs exemples. On a discuté de l'identification des variables de l'espace
des déviations a partir d'une approche cinématique qui associe des liaisons cinématiques
aux différentes surfaces considérées. Les polytopes dans l'espace des déviations

correspondant a chaque zone de tolérance simple ont servi i batir la zone de tolérance



composée dont I'image dans I'espace des déviations et une somme de Minkowski de ces
polytopes. Les torseurs résultants sont calculés dans le référentiel attaché a la surface
cible, et agissent comme générateurs de perturbations pour cette surface. Iis sont
appliqués en plusieurs points remarquables de la surface nominale cible, et les
déplacements obtenus sont des points appartenant a la fronti¢re de la zone de tolérance
recherchée. Une procédure de type « enveloppe convexe », appliquée sur les polytopes,
permet finalement d'obtenir I'image tridimensionnelle de la zone de tolérance composée
dans l'espace euclidien. Nous avons défini lindice de la zone de tolérance, comme le
rapport entre les volumes des zones de tolérance composée et respectivement simple. [i
fournit une information quantitative sur l'influence des autres tolérances de la chaine sur
la tolérance de la surface cible, et permet de mettre au point une procédure
d'optimisation d'une chaine de tolérances en design. Cette partie du simulateur a été

validée sur un exemple ol une chaine de trois tolérances a été considérée.

Les maquettes informatiques furent développées en Mathematica®, un logiciel puissant
de calcul formel, intégrant des fonctions mathématiques pré-compilées et des possibilités

graphiques étendues.

Les méthodes proposées pourraient étre considérées a terme comme moteurs de calcul

pour des outils de tolérancement assisté par ordinateur. Parmi les limitations, mis 2 part

la nécessité d’interfaces avec des modeleurs CAO existants, on peut citer

¢ pour le tolérancement en fabrication : le développement des bases de données pour les
dispersions de fabrication et les erreurs machines-outils, ainsi que I'automatisation de
la procédure de calcul, dont la difficulté provient de la complexité multifactorielle du
probléme.

¢ pour le tolérancement en design : les procédures automatiques de calcul de polytopes

et de traitement simultané de plusieurs types de tolérances.
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ABSTRACT

This work is an original contribution to the tridimensional analysis of tolerances in
design and manufacturing. Our research works were organized along two directions: The
first one concerns the manufacturing tolerances, and the goal was to find the process plan
validation procedures taking into account the manufacturing deviations and the machine-
tool errors, considering different critical tolerances as targets. The second one deals with
the design tolerances, where we proposed a computing method for the composite

tolerances allowing optimisations within a design tolerance chain.

After introducing the problematic and the challenges, the first chapter reviews the
research works in tolerancing. In fact, few elements have been taken out from prior

research in order to integrate them in a model or to build a computation method.

The second chapter starts with a discussion on the dimensioning and tolerancing
standards, and the difficulties to implement them are displayed by the interesting
conclusions from a study carried out by the LURPA on the drafts in aeronautics, where
many ambiguities were signalized. The permanent coupling between dimensions and
tolerances is highlighted, and several types of tolerances are analyzed. The design
tolerancing problems and the manufacturing tolerancing problems are discussed and

synthesized in a diagram. The work hypotheses as well as the computation tools, which

are used later, are presented.

The third chapter deals with the manufacturing tolerance analysis, and materializes our
first research direction. A process plan modeling, using the complex tridimensional
chains containing the machined features, is proposed. The process deviations and the
machine-tool errors taken into account are presented before defining a three steps

computation methodology: the computation of the transport matrices, the process plan
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analysis, and the virtual metrology. A process plan graph is proposed, which is an
original tool allowing the identification of computation loops, and considering the datum
reference features, the process deviations, and the machine-tool errors. Based on
symbolical computations we realized a sensitivity study, which yielded the essential
parameters having the main influence on the critical tolerances. This is a very useful
information for the process planner, giving him the possibility to operate effectively in
order to respect the prescribed tolerances, and to reduce the manufacturing costs. The
proposed computational prototype is validated on two industrial parts. For each one,
starting from a CAD model obtained in CATIA, we proposed a process plan and we built
an associated process plan graph. After choosing the deviation parameters and the
machine-tool errors considered in the computations, the resultant geometry is analyzed
for each process plan phase. The target tolerances are identified, and the process plan
validation is performed using the virtual gages built for several tolerance specifications.
The results of the sensitivity study allow identifying the predominant parameters, which

one has to operate upon in order to respect a tolerance constraint.

The fourth chapter corresponds to our second research direction, and proposes an
original computation method for the composed tolerance zones in design. The
geometrical constraints between surfaces are formalized using the small displacement
torsors. Three representation types of the tolerance zones are displayed using several
examples. The identification of the deviation space variables is discussed, from a
kinematical approach, where kinematical joints are associated to the surfaces considered.
The polytopes in the deviations space, corresponding to each simple tolerance zone,
served to build the composite tolerance zone, the image of which, in the deviations
space, is a Minkowski sum of these polytopes. The resultant torsors are computed into
the reference frame attached to the target surface, and are acting as perturbation
generators for this feature. They are applied at several remarkable points belonging to the
nominal target surface, and the obtained displacements are the points on the border of
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the searched tolerance zone. A "ConvexHull" procedure applied to the polytopes finally
obtains a tridimensional image of the composed tolerance zone in Euclidean space. We
also defined the tolerance zone index, as the ratio between the volumes of the composite
tolerance zone and the simple tolerance zone respectively. This index supplies a
quantitative information about the influence of the other tolerances composing the chain,
on the tolerance of the target feature. It also allows defining an optimization procedure
for a design tolerance chain. This method was validated on an example where a three

tolerances chain was considered.

The models were validated by software programs developed in Mathematica®, an
environment providing symbolical computations, pre-compiled mathematical functions,

and extended graphical capabilities.

The proposed methods could be considered as computation engines for computer aided

tolerancing tools. Among limitations, apart the need for interfaces with the actual CAD

modelers, we mention

o for the manufacturing tolerancing: developing the data bases for the process
deviations and the machine-tool errors, as well as the automation of the computation
modules, the difficulty of which lies in the multi factorial complexity of the problem.

o for the designing tolerancing: the automatic procedures for the computation of

polytopes, and simultaneously processing several tolerance specifications.
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INTRODUCTION

Le dimensionnement et le tolérancement géométrique sont essenticls pour définir une
piece de qualité qui assure sa fonctionnalité dans un mécanisme ou un sous-ensemble
mécanique. La détermination des tolérances géométriques des piéces en conception
mécanique demeure un probléme important et non résolu. Le respect de ces tolérances
en fabrication constitue un enjeu tout aussi important et difficile a mettre en euvre dans

les restrictions de coiit imposées.

En effet, il n’existe pas de méthode systématique qui permette de déterminer les limites
admissibles de la géométrie des piéces fabriquées en concordance avec les exigences du
cahier des charges du systéme assemblé. A part quelques techniques basées sur la notion
de chaines de cotes unidimensionnelles, les tolérances dimensionnelles et géométriques
utilisées par le Bureau d’étude font appel & ’expérience des ingénieurs, et des
modifications sont souvent nécessaires dans la phase de mise au point avant d'obtenir des
tolérances satisfaisantes. Patrick Letellier, chargé des processus de développement
mécaniques auprés de la direction de la mécanique de Renault, témoigne [IND 99]:
« D'un constructeur a un autre, i fonction identique, les tolérances varient dans de fortes
proportions, sans raison apparente. » Cela est contraire 4 une démarche qualité, pour
laquelle il est nécessaire de définir des procédures précises qui conduisent i des choix
importants, choix qui engagent le mode de fabrication et le prix de revient des piéces.
Sans tolérancement optimal, on risque soit d’augmenter les coilts de fabrication par des
tolérances trop séveéres ou mal placées, soit de produire des piéces qui ne conviendront

pas dans I’assemblage ou encore des assemblages peu fiables en fonctionnement.

La numérisation de la chaine de conception-fabrication-contrdle est pratiquement
achevée, mais cela ne signifie pas qu'elle soit satisfaisante a tout point de vue. Le

développement de nouveaux systémes de CAO/FAQ, intégrant la représentation



géométrique qui engendrent la cotation et les trajets d'usinage permettant des calculs
d'éléments finis et d'optimisation, nécessite la prise en compte de ces aspects de
tolérancement. 11 existe donc un besoin d'outils de tolérancement potentiellement
intégrables dans les systémes CAO, qui reprennent les principes des spécifications

classiques, respectent les normes et s'adaptent aux exigences actuelles.

A chaque étape, conception, fabrication ou inspection, le choix d'une spécification de
tolérance adéquate forme un ingrédient important dans tout projet d'ingénierie.
Généralement, on distingue deux problémes : l'analyse et la synthése des tolérances.
L'analyse de tolérances permet de vérifier le bon fonctionnement d'un assemblage aprés
avoir défini les tolérances, la synthése de tolérances devant permettre de compléter les
spécifications des tolérances prenant en compte les aspects de fabrication et de contréle,

et devant également fournir des outils d'optimisation pour l'allocation des tolérances.

En dépit des efforts faits par les standards de dimensionnement et tolérancement, une
spécification compléte de tolérances est i ce jour rarement univoque, et cause des
interprétations subjectives pour les intervenants du cycle de production. Afin de palier
ces inconvénients, de grandes compagnies ont introduit des standards internes. Souvent
des concepteurs chevronnés donnent des solutions différentes a un méme probléme de

tolérancement. Laquelle est la meilleure ? Comment les quantifier et quels critéres doit-

on utiliser ?

Voila des questions en attente de réponses dans un domaine ot il faut trouver le meilleur
compromis afin de faire émerger sur le marché un produit compétitif de qualité, a un prix

convenable et dans les meilleurs délais.

Ce mémoire est structuré en quatre chapitres. Le premier présente 1'état des recherches

et mentionne les travaux d'intérét utilisés dans notre travail de développement, ainsi que



d'autres publications remarquables. Le deuxiéme chapitre présente les problémes de
tolérancement en design et en fabrication. Le couplage permanent entre dimensions et
tolérances est mis en évidence. Quelques réflexions sur la norme et les outils d'analyse
viennent compléter ce chapitre. L'analyse de tolérances en fabrication forme le sujet du
troisiéme chapitre. On y présente une modélisation du processus de fabrication,
l'utilisation d'un graphe de gamme et la méthodologie de calcul. La méthode proposée
est explicitée sur deux exemples industriels. Le quatriéme chapitre traite du probléme
du tolérancement en conception. On y discute de la modélisation des spécifications de
tolérances et de l'évaluation des zones de tolérances composées. Une méthode
numérique de calcul utilisant les « enveloppes convexes » est proposée et explicitée sur

un exemple.



CHAPITRE 1
ETAT DE LA RECHERCHE EN TOLERANCEMENT

Notons que la plupart des recherches en dimensionnement et tolérancement s’associent
aux standards y inclus et dont les faiblesses, notamment concernant les tolérances
géométriques, sont mises en évidence. Les modgles utilisés par les chercheurs proposent
généralement une alternative aux normes, tout en essayant de se rapprocher le plus
possible des spécifications normalisées et conservant le souci d'un potentiel d'intégration
dans les outils CAO/FAQ.

Dans ce chapitre, on présente d'abord les travaux de recherches ayant alimenté nos
concepts, nos représentations ou certains de nos outils de calcul. Suivent d'autres
travaux de recherche, considérés importants pour certaines idées et pour le
développement futur dans ce domaine. Finalement, quelques outils de tolérancement

assisté par ordinateur (CAT) sont revus.
1.1 Références utilisées dans nos recherches

Nous avons essentiellement utilisé une approche développée par l'école frangaise, dont
des représentants comme A. Clément ou P. Bourdet sont mondialement connus. Trés
peu de travaux de recherche s'intéressent a l'influence des dispersions des procédés et des
erreurs des machines-outils sur le respect des tolérances en fabrication. Dés les années
70, P. Bourdet a mis en cause la validité des analyses unidimensionnelles du « pire cas »,
basées sur la supposition des dimensions intra-piece statistiquement indépendantes
[BOU 73], [BOU 75]. Cette hypothése reste valable pour une analyse de tolérances d'un
assemblage, ou les piéces sont usinées dans différentes conditions et sur plusieurs
machines outils. Généralement, eile ne tient plus dans le cas d'une analyse de gamme

associée a une seule piéce, ol des variables statistiquement indépendantes entre surfaces



produisent des dimensions statistiquement dépendantes entre les paires de surfaces. On
ne peut ainsi pronostiquer la variance d'une dimension résultante comme somme des
variances des composantes, sans tenir compte de la covariance. Une analyse, méme du
pire cas, devrait prendre en compte cette dépendance. La méthode d'analyse de gamme
développée par Bourdet a pénétré avec succs des Ecoles d'ingénierie en France et des

entreprises manufacturiéres en Europe.

Nous enrichissons cette approche par la prise en compte de la cinématique machine outil
avec les erreurs associées et leur propagation sur les surfaces usinées. Nous proposons le
graphe de gamme, un outil qui permet également de réaliser des analyses

tridimensionnelles de tolérances en utilisant les torseurs de dispersion de procédés.

A. Riviére [RIVI93] propose dans sa thése une modélisation du tolérancement
fonctionnel de mécanismes, c'est-d-dire une modélisation géométrique des piéces
mécaniques qui intégre les limites des défauts géométriques issues des tolérances des
piéces fabriquées. Ce modele devrait permettre d'effectuer des calculs de simulation
dans la phase de design, pour vérifier ou garantir le bon fonctionnement dun
mécanisme ; mais il devrait aussi &tre pertinent pour la fabrication et I'inspection. Le
concept de SATT (Surfaces Associées Technologiquement et Topologiquement)
constitue I'élément central de cette modélisation. L'ensemble des SATT, qui posséde la
structure algébrique de groupe de dimension finie, peut étre structuré par un critére
d'invariance qui correspond i la nature du déplacement laissant invariante la surface ou
le SATT considéré. A partir des sept sous-groupes de base, en utilisant les lois de
composition interne, il a mis en évidence les 28 cas de dimensionnement et les 44 cas de
tolérancement obtenus aprés reclassement. Le modele mathématique général des
différents types de tolérancement reposait sur un torseur de tolérancement. Celui-ci
correspond a un petit déplacement du SATT par rapport & lui-méme pour les tolérances
de forme et de dimension, ou au petit déplacement d'un SATT par rapport i un autre



SATT pour les tolérances de position. Pour chaque association de surfaces, celles-ci
définissent un repére complet ou partiel, et se nomment donc A juste titre Elément
Géométrique de Référence Minimum (EGRM). Traitant de fagon systématique les 44 cas
de tolérancement, il précise pour chacun le torseur de tolérancement et 'TEGRM associé.
Ce modele de représentation fut appliqué & un mécanisme, et validé sur une maquette
informatique. 1l permet de conserver et de manipuler les relations de positionnement
relatif, et fournit une association de surfaces fonctionnelles pour le concepteur, une
association des surfaces outils pour le fabricant et une association des surfaces-palpeur
pour le contrleur. On mentionne les principales applications envisageables de ce
modéle, comme le calcul automatique des cotes moyennes en FAO, le transfert de cotes,
le calcul automatique des dimensions de gabarits de contrdle, l'assistance a la génération
de gammes de fabrication ou de gammes de contrdle.

Les concepts de base de cette thése que nous mettons a profit dans notre propre
modélisation concernent la position relative de deux surfaces, I'étude générale de
déplacements, ainsi que I'étude de déplacements qui laisse une surface invariante.
L'association de surfaces et la présentation en annexe des 44 cas de tolérancement sert

également.

D. Gaunet [GAU 93] utilise une approche vectorielle. Elle repose sur les travaux de
A.Clément [CLE91] concernant les SATT associées aux torseurs de petits
déplacements (TPD), eux-mémes proposés par P. Bourdet et A.Clément [BOU 88]
comme outils de calcul des petits déplacements en métrologie. Les TPD servent au
calcul de l'écart entre la surface nominale et la surface de substitution, ainsi qu’a la
modélisation des spécifications et des zones de tolérance. Ce modéle introduit

également un €chantillonnage ponctuel des surfaces nominales, mais sans en préciser la
méthode.



A. Clément et al [CLE 97] ont synthétisé les 13 contraintes de positionnement relatif aux
Eléments Géométriques de Référence Minimum (EGRM) associés aux SATT. s
remarquent l'importance pour les concepteurs détre en mesure dutiliser un
dimensionnement et un tolérancement fonctionnels pour des classes de pigces
mécaniques, indépendamment des situations particuliéres. Le modéle proposé déclare
une association des surfaces fonctionnelles, et définit des contraintes entre les EGRM
venant préciser leur position relative. Ce modéle déclaratif et explicite de tolérancement
concorde avec la partie 47 de STEP, et sa robustesse résulte de sa structure de groupe
algébrique appliquée i une association de surfaces d’oli découlent les contraintes
géométriques nécessaires et suffisantes pour le positionnement relatif. [l s’applique aux
problémes de tolérancement et, de fagon plus générale, en conception, fabrication et

contrdle des piéces mécaniques.

A notre tour, nous misons sur ces concepts de SATT et EGRM, ainsi que sur l'outil de
TPD et les hypothéses associées au calcul en tolérancement. Notre modele cinématique
pour I'analyse de tolérances en fabrication exploite en validation des résultats d’études
expérimentales de A. Kosilova et al [KOS 85]. L’auteur présente ces résultats sur la
précision d'usinage dans différentes conditions de travail et pour plusieurs types de
piéces brutes, sur les dispersions de mise en référence, sur les écarts d'usinage,
surépaisseurs d'usinage, etc. Des études sur les machines-outils courantes, sur les
gammes d'usinage et sur la qualité de la surface des piéces mécaniques complétent [a

présentation.

Nous puisons également des données expérimentales sur plusieurs types d'erreurs
cinématiques des machines-outils dans des articles de recherche [PAH 97]. Ces données
s’assemblent en une base de données primaire qui contient des dispersions de
positionnement, de fabrication et des erreurs machine-outil, permettant de valider les

magquettes ou modeles proposés.



Basé sur I'étude du tolérancement des mécanismes par chaines de cotes, M. Giordano et
D. Duret [GIO 93] ont suggéré de modéliser les conditions fonctionnelles et les écarts
admissibles, par des volumes dans l'espace des petits déplacements qu'ils ont nommés
«espace jeu ». Les liaisons entre les piéces sont classées en deux catégories, série et
paralléles, et les opérateurs topologiques de composition de volumes, somme et

intersection, sont définis.

M. Giordano, E. Pairel et S. Samper [GIO 99] introduisent une définition originale des
zones de tolérances, légérement différente des normes ISO, mais qui conduit & un
modéle sans ambiguités. Ils définissent des inégalités dans I'espace de déviation (ou
«espace jeu») représentant les déplacements relatifs admissibles par rapport aux
positions nominales. Il en découle des équations définissant les frontiéres des zones de
tolérance, dont quelques propriétés comme la symétrie ou la transitivité ont éié
investiguées. Cette représentation mathématique des zones de tolérances traduit des
concepts normés comme ia tolérance projetée ou la condition de maximum de matiére et
s’ouvre a I'analyse des tolérances de mécanismes. Notons que le nombre d'inégalités
augmente rapidement avec le nombre de piéces (ou de « features » enchainés), entrainant

des difficultés pour résoudre le systéme d'inéquations engendrées.

La méthode de traitement des tolérances dans «l'espace de déviation », l'approche
cinématique permettant de calculer les variables dans l'espace de déviation, ainsi que les
modes de représentation des zones des tolérances forment des concepts importants de ces
travaux, concepts repris et utilis€ dans nos propres calculs de la zone de tolérance

composée en design.

A. Desrochers et A. Riviere [DES 97] ont aussi recours a ces «espace jeu », eux qui
s’engagent dans une approche matricielle avec contraintes pour représenter les zones de

tolérance dans un systtme CFAO. Cette méthode analyse d'abord les déplacements



invariants associés aux différentes spécifications de tolérance en utilisant les
transformations homogeénes. Un ensemble d'inégalités compiéte la représentation.
Celles-ci définissent les frontiéres des zones de tolérance. La définition du modéle et sa
génération permettraient de représenter l'espace jeu et de calculer le transfert de

tolérances.

Dans sa thése, E. Ballot [BAL 95) approfondit les lois de comportement géométrique des
mécanismes pour le tolérancement. Ces travaux cherchaient 4 mettre au point un modele
qui formalise ces comportements, prenant en compte les couplages mis en évidence entre
les défauts, et a établir une formulation mathématique des spécifications géométriques.
La description des petits déplacements de chaque élément du modele utilise quatre types
des torseurs de petit déplacement (TPD) : le torseur écart, défaut, jeu et piece. II utilise
deux opérateurs : I'opérateur intersection des domaines d'écart, utilisé pour calculer la
forme des torseurs jeu et donnant une condition nécessaire pour valider une pigce, et
I'opérateur union des chaines de positionnement qui détermine le déplacement résultant
des défauts de I'ensemble des liaisons. La détermination systématique de I'ensemble des
configurations extrémes pour un mécanisme sert 3 valider les résultats permettant de
balayer l'ensembie des possibilités de cotation, tout en limitant la sélection i celles qui
s’avérent pertinentes. On obtient une procédure d'écriture automatique des chaines
comportant uniquement les composantes des défauts a spécifier. On arrive finalement a
construire des polyédres convexes dans l'espace des défauts pour représenter les
tolérances géométriques. Cette définition mathématique des tolérances autorise la
formulation des questions du tolérancement sur une nouvelle base théorique et avec
l'appui de méthodes algébriques. On mentionne finalement de nouvelles perspectives de
développement et de recherche engendrées par cette approche :

® La mise au point d'une liaison avec un modeleur géométrique.

® L'enrichissement du modéle avec l'intégration des effets des défauts de forme et

T'utilisation d'un modéle au deuxiéme ordre.
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® La transposition des spécifications mathématiques sous la forme des spécifica-

tions normalisées qui devront étre portées sur les dessins de définition.

Dans sa thése, il représente les tolérances par des polyédres convexes et détermine
systématiquement des configurations extrémes, ce que nous utilisons pour I'évaluation

des zones de tolérances composées.

D. Teissandier et al. [TEI 99] exploitent aussi les polytopes pour résoudre des problémes
d'analyse de tolérances par une méthode numérique. Une spécification géométrique, de
contact ou des exigences fonctionnelles donnent lieu a un ensemble fini d'inéquations
linéaires dans un hyperplan définissant des n-polytopes. La position relative des surfaces
se calcule en appliquant des opérateurs aux polytopes, comme la somme et I'intersection
de Minkowski. Il en résuite un polytope calculé devant étre comparé a celui engendré
par les contraintes fonctionnelles. Les auteurs n'ont pas explicitement défini la méthode

de calcul et ont omis des applications sur des exemples.
1.2  Autres références remarquables

La deuxiéme partie de ce chapitre survole d'autres travaux de recherche intéressants,

méme si nous n'avons pas utilisé directement leurs résultats.

Un des pionniers de la recherche en tolérancement basée sur les modeleurs solides est
A. Requicha {REQ 77], (REQ 86] de I'Université¢ de Rochester. Il a implémenté dans
PADL-1, un modeleur solide CSG, l'usage des dimensions dans la définition des objets
et a mis en place des procédures automatiques de génération des dessins de définition. A
partir de ces concepts, plusieurs chercheurs ont exploré cette voie en étudiant différents
aspects et les implications de son intégration dans les systémes CAO/FAO selon quatre
directions :

® la représentation des dimensions et tolérances
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e l'analyse et la synthése des dimensions et tolérances

o le contrdle des tolérances durant les phases de fabrication

¢ les implications du dimensionnement et tolérancement dans les activités en aval
de la FAO

Par la suite, Requicha [REQ 84], [REQ 86) a développé une théorie basée sur le concept
de «classes variationnelles ». Il s’agit de familles d'objets similaires a un objet nominal,
fonctionnellement équivalentes et interchangeables dans un assemblage. La zone de
tolérance se construit par décalage (« offsetting »). Mentionnons que cette approche ne
permet pas de modéliser correctement plusieurs spécifications, notamment celles de

position, comme le soulignait L. Farmer [FAR 86).

Un premier modele par surfaces de substitution a été proposé par R. Hillyard [HIL 78],
basé sur une approche cinématique de la cotation pour déplacer les sommets de
polygones plans. La déformation du solide est exprimée par une matrice de rigidité,
mais ce modéle ne peut pas intégrer les exigences du tolérancement et le calcul des cas

tridimensionnels.

J. Turner [TUR 87] a exploit¢é un modele similairc qui repose sur un modeleur
paramétrique GEOTOL, permettant de spécifier les défauts de position et orientation
relatifs & chaque surface. I expose uitérieurement [TUR 93] une modélisation des
défauts de forme basée sur un maillage de la surface et le déplacement de ses sommets.

Malgré un calcul laborieux, le modele reste assez éloigné des défauts de forme réels des

piéces et de la norme.

Jayaraman [JAY 89] et Srinivasan [SRI89] ont développé VBR (Virtual Boundary
Requirements), une approche cherchant i traduire sous une forme mathématique le

tolérancement géométrique. Celle—ci se sert du principe de l'existence des bornes
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virtuelles. A chaque surface frontiére on associe un solide ou un demi-espace et des
opérateurs de décalage, permettant une généralisation des exigences de cotation au
maximum et au minimum de matiére. Cette modélisation convient surtout a

l'assemblage car elle ne prend en compte que I'exigence de I'enveloppe.

Une revue étendue de la littérature est faite par U.Roy, C.R.Liu et T.C. Woo
[ROY 91] dans Computer-Aided Design. Is présentent I'état du savoir-faire dans les
techniques de représentation, manipulation, et analyse des dimensions et tolérances dans
les systtmes CAO/FAO. Is discutent les modeles solides et variationnels et leur
implémentation dans les systémes CAO/FAO. Regroupés en quatre sections, les sujets
couvrent les catégories suivantes :

a) représentations en dimensionnement et tolérancement

b) synthése et analyse des dimensions et tolérances

c) contrdle des tolérances

d) implications du dimensionnement et tolérancement dans la FAO
Ils ont mentionné la nécessité d'optimiser les tolérances de fabrication tout en respectant
les contraintes fonctionnelles de design, ainsi que d'employer des bases de données
communes permettant la mise au point des procédures automatiques de contrdle. La
conclusion expose les directions de recherche pour ce domaine. Les modeleurs solides
devront supporter des entités géométriques de bas et haut niveaux (« features ») et les
fondements mathématiques du tolérancement devront étre développés et structurés

indépendamment des systémes CAO.

Une approche cinématique du tolérancement est proposée par L. Rivest et C Fortin
{RIV 93]. Ce modéle utilise une chaine cinématique générique afin de prendre en
compte le type et le positionnement d'une zone de tolérance. La liaison utilise un
assemblage série de 14 joints pivot et glissitre. Un ensemble de 14 paramétres

particuliers qui sont bloqués, bornés ou laissés libres suivant le cas étudié modélise



13

chaque spécification, engendrant ainsi une complexité assez importante.

L'analyse de tolérances afin de valider les gammes de fabrication a été abordée par
L. Rivest, E. Dupinet, C. Fortin et C. Morel [RIV 94]. Ils distinguent deux catégories de
méthodes, celles basées sur les spécifications de tolérances du produit (analyse
descendante) et celles faisant intervenir les capacités et les dispersions de fabrication
pour une gamme donnée (analyse ascendante). La méme approche cinématique a été
employée pour traiter le transfert de tolérances, une formulation qui peut étre utilisée

pour les deux types d'analyse.

A. Wirtz [WIR 89] a choisi une voie particuli¢re en proposant le tolérancement vectoriel.
Dans cette approche, toute surface est positionnée par un point et un vecteur dans un
systéme de référence. Quatre vecteurs indépendants définissent la position, l'orientation,
la forme et la dimension de l'objet. Deux paramétres, un pour la forme nominale et
l'autre pour sa déviation, sont associés a chacune de ces variables. Les opérations
vectorielles servent & définir la surface réelle. Pour vérifier les piéces, il faut définir pour
chacune un repére « réel » non-ambigu et un opérateur entre ce repére et un repére de
controle. Cette description a ['avantage de permettre une liaison entre les défauts des
surfaces et leur fabrication, prenant en compte, par exemple, la dégénérescence dun
cylindre en cone. Ce modéle séloigne beaucoup de normes, et l'auteur le présente

comme une alternative 2 celles—ci.

Etesami [ETE 93] a développé un langage spécifique pour le tolérancement (TSL) basé
sur les définitions a interprétation unique sans classification des types de tolérances ni
restrictions sur l'usage des types «feature ». En TSL, les références aux tolérances
sappliquent aux éléments « surface » et générent des zones de tolérance uniformes en

faisant appel aux piéces nominales et réelles.
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D. Whitney et O. Gilbert [WHI 93] ont exposé une représentation des tolérances pour les
assemblages a l'aide d'un algorithme utilisé en robotique. Ceci permet d'interpréter les
tolérances standards a I’aide de transformations matricielles homogenes caractérisant les
relations entre des géométries nominales et les variations permises par les tolérances.
L'analyse offre une estimation statistique de la position d'une certaine piéce 2 partir de la
fixation. [IIs se servent de I'hypothése d'une distribution normale dans l'espace de
déviations et ie schéma d'optimisation 2D est supposé équivalent en 3D. [Is affirment
que la plupart des tolérances, i l'exception de celles de forme, sont compatibles avec

cette représentation qui pourrait également étre intégrée dans les systémes CAO.

A.Clément, A.Riviére et P.Serré [CLE 95] présentent un modele d'information
déclarative pour des exigences fonctionnelles, permettant aux concepteurs de spécifier
les contraintes de fagon univoque. Le modéle repose sur les SATT, les EGRM et les
pseudo-SATT (surfaces associées aux plusieurs piéces). Ils mentionnent les sept classes
de SATT, une combinaison de 28 classes de dimensionnement et 44 cas de
tolérancement aprés reclassement. Trois exemples concernant le design et I'assemblage
exposent la représentation des informations du modele, en utilisant le langage EXPRESS
et EXPRESS-G.

K. Chase et al. [CHA 96] se servent d’une méthode de linéarisation directe (DLM) pour
l'analyse des tolérances des assemblages. A partir des définitions des tolérances
géométriques [ASME 94], ils ont modélisé plusieurs types de spécifications. Ces
derniéres sont manipulées avec la méthode DLM a I’aide d’une boucle vectorielle
fermée, avec contraintes représentées par des transformations matricielles homogénes.
Les effets des tolérances géométriques associées aux différents types de joints
cinématiques s’assimilent 3 des petits mouvements de transiation ou de rotation. Les
tolérances géométriques et les degrés de liberté associés pour différents types de joint

cinématiques sont analysées. Dans I'équation matricielle de la chaine, une matrice de
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transfert est associée i chaque joint. Les tolérances géométrigues sont traitées comme
des vecteurs de longueur nulle possédant des degrés de liberté dans les directions
permises. DLM exprime finalement la variation du jeu dans un assemblage en fonction

des variables d'usinage et d'assemblage.

L. Mathieu, A. Clément et P. Bourdet [MAT 97] ont passé en revue les hypothéses
actuelles dans la modélisation, la représentation, le calcul et l'inspection de tolérances.
lls remarquent que I'exploitation accrue des systémes intégrés de CFAQ entraine le
développement de techniques sophistiqués en tolérancement et ils mentionnent plus de
200 références entre 1988 et 1997. Dans cet article de référence, ils analysent la notion
de distance et la parmétrisation géométrique, et présentent le tolérancement paramétrique
et géométrique, ainsi que [importance du tolérancement fonctionnel. Une section
importante est dédiée aux normes actuelles et aux tendances suggérées par les recherches
en cours. En conclusion, on souligne l'intérét constant des manufacturiers de bénéficier
d’outils et de méthodes d'inspection basées sur des modéles assurant la consistance des
spécifications de tolérance 2 tous les niveaux. Par exemple, les spécifications de
tolérances géométriques devraient étre fonctionnelles et univoques, traiter 1a macro et la
micro géométrie et permettre une métrologic des tolérances avec évaluation des
incertitudes. On mentionne que le langage Geospelling, proposé par la délégation
francaise a la réunion ISO en 1997 et présenté britvement dans cet article, pourrait

répondre A une bonne partie de ces exigences.

V. Srinivasan [SRI97] expose I'évolution du concept des tolérances statistiques et les
étapes de son adoption par ISO. Cette mesure est une résuitante des intéréts des
industriels, et cela a plusieurs raisons. La premidre est reli€e aux coiits, parce que
plusieurs manufacturiers évitent d'utiliser une approche «pire des cas», trop
dispendieuse. L'apparition simultanée du non-respect de spécifications & plusieurs

niveaux dans un assemblage ne se présente qu’avec une trés faible probabilité. D'autre
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part, souvent dans l'usinage plusieurs écarts de fabrication et erreurs des machines-outils
répercutées sur les piéces usinées viennent s'annuler. Deuxiémement, des industries
n'ont d’autre choix que d'accepter les tolérances statistiques pour survivre aux
contraintes financiéres. C'est le cas de lindustrie électronique, ou I'évolution des
procédés de fabrication et du contrdle ne suit pas le rythme de la technologie de
miniaturisation et ol les colts investis dans la technologie doivent s'amortir.
Finalement, les méthodes statistiques qui ont connu des applications réussies dans la
production comme CSP (Contrdle Statistique des Processus) ou CSQ (Contrdle
Statistique de la Qualité) influencent les développeurs de projets vers une approche de
design statistique. On définit les «indices de capabilité » et on fait un survol des
pratiques qui les emploient. Les phases d'évolution des standards [SO pour les
tolérances statistiques des piéces mécaniques et les délibérations techniques engendrées

sont également exposées.

U. Roy et B.Li [ROY 99] foumnissent une méthode de calcul ainsi qu’une fagon de
représenter et interpréter les tolérances géométriques associées aux objets polyédriques
dans un modeleur solide. La méthode repose sur un modele variationnel surfacique, ol
les variations sont obtenues a partir des paramétres variables des surtaces composantes,
soumis & des contraintes des zones de tolérance. On cherchait réponse a deux questions :
Comment décrire les zones de tolérance a partir des différentes spécifications, et
comment faire varier les variables quand le modéle variationnel est mis en place ? Le
but était d'obtenir les zones de tolérance résultantes pour une piéce d partir des modeles
variationnels de chaque face. Cette technique a permis de développer un logiciel

permettant de définir I'objet et les spécifications de tolérances.

P. Lafond et L. Laperriere [LAF 99] ont modélisé les chaines de tolérances 3D tenant
compte des contraintes fonctionnelles associées a un assemblage mécanique. Des joints

virtuels élémentaires servent 2 simuler les petits déplacements permis. Des matrices
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jacobiennes additionnent les effets des dispersions sur la chaine cinématique. Cette
derniére inclut deux types de paires d'éléments fonctionnels : paires internes (sur la

méme piéce) et paires cinématiques (sur différentes pieces en contact).

P. Le Pivert [LEP 99] décrit le processus de fabrication en utilisant le concept de SATT,
ainsi qu'un modeéle de résolution, « le tenseur de résolution ». Celui—ci sert a simuler des
opérations d'usinage et 2 faire du contréle virtuel. Le comportement géométrique des
procédés suppose un controle statistique assurant la détermination des variances en cours
de fabrication. Cette technique permet de comparer les résultats de la fabrication
virtuelle et les exigences fonctionnelles du design. La recherche de l'erreur dans des
points isolés des surfaces autorise le traitement des zones de tolérances symétriques
quelconques. Dans le cas des zones non symétriques, on applique un calcul de
symétrisation. L'emploi d'un modele de données, identique pour la conception et la
fabrication, et la rapidité des algorithmes favorisent une intégration de la maquette dans

une démarche d'ingénierie simultanée.

F. Villeneuve et al [VIL 00] ont fait récemment une analyse d'une phase d'usinage pour
quantifier les erreurs dues a la mise en position et aux opérations d'usinage. [ls tentent
de valider un modéle de spécifications de fabrication 3D s'appuyant sur les travaux de
P. Bourdet [BOU 96] et E. Ballot [BAL 97] concernant le calcul des chaines de cotes
tridimensionnelles. Le formalisme proposé s'adresse a la cotation de fabrication et les
défauts de surfaces ont été modélisés a l'aide des TPD. Un procédé expérimental a été

mis en place pour identifier les paramétres et valider leurs hypothéses.

B. Chevalier et L. Mathieu [CHE 00] ont présenté GeoSpelling, un modéle développé en
France par L. Mathieu et A. Ballu, proposé au Comité ISO en 1996, et partiellement
décrit dans le document ISO/TS 17450-1. 11 s’agit d’un langage permettant I'échange de

la géométrie dune piéce, incluant les spécifications de tolérances et les éléments de
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géométrie avec défauts. Il repose sur un modéle imaginaire, appelé « Skin ». Un grand
nombre de points incluant les déviations par rapport au modéle nominal doivent étre
considérés pour le contrdle, afin de s'approcher le plus possible du « Skin Model ». Six
opérations construisent la géométrie non-idéale: partition, extraction, association,
collection, construction et filtration. Des relations topologiques entre les objets
composants, plutdt qu’un référentiel, précisent la position de la piece. Dans I'échange
d'information, on ne fournit pas uniquement la géométrie et les caractéristiques
intrinséques des objets, mais également lhistorique des opérations.  Ainsi, la
« construction » de la piéce permet plus facilement d'agir sur le modéle nominal,

d'analyser et de modifier les procédures de tolérancement.

Un modele de calibre & mobilités intemes est exposé par J-Y. Dantan et al. [DANa 00],
[DAND 00], permettant d'intégrer les spécifications géométriques normalisées, ainsi que
. les capacités d'un procédé de fabrication. Cette approche établit le domaine des
variations acceptables de la géométrie non idéale par deux concepts :
® L'interface calibre/piece qui définit la position relative entre les surfaces réelles
de la piéce et les surfaces idéales du calibre.
® La structure du calibre qui modélise l'environnement de la piece.
Une méthode d'analyse des spécifications fonctionnelles et de fabrication valide le
processus d'usinage. L'outil de calcul s'appuie sur une approche variationnelle de
construire la géométrie réelle des piéces par variation de la géométrie nominale. Le
comportement géométrique de l'ensemble piéce/calibre est modélisé par :
® le domaine de compatibilité, défini par les relations concernant les
déplacements des surfaces de [a piéce et celles du calibre.
® le domaine interface, considérant les contraintes entre les surfaces de la piéce et
celles du calibre.
® le domaine structure, défini par les contraintes entre les composants du calibre.

. Ces domaines sont exprimés dans un espace i "n" dimensions représentées par les
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paramétres de définition variationnelle de I'ensemble pidce/calibre. Le but est d'obtenir
une expression formelle des relations liant ces domaines. On étudie le comportement
piece/calibre et le domaine de fabrication qui limite les écarts de la piéce afin de vérifier
la cohérence entre les spécifications fonctionnelles et celles de fabrication. Le processus

d'usinage est validé si le domaine de fabrication est inclus dans celui de design.
1.3 Tolérancement assisté par ordinateur

Le tolérancement assisté par ordinateur (Computer Aided Tolerancing, CAT) a fait son
début dans les années 80 quand le systtme TOLTECH (TOLerance TECHnology)
[BJO 78] a été développé au Laboratoire d'Ingénierie de Production a Trondheim, en
Norvége. Ce systéme simple, congu pour le calcul de tolérances des chaines de cotes
unidimensionnelles, assignait les tolérances pour minimiser le coiit de fabrication en

réalisant une optimisation linéaire.

O.W. Salomons [SAL 97] fait une revue des principaux systémes de tolérancement
assistés par ordinateur (CAT). Les recherches dans ce domaine sont de plus en plus
importantes, fait mentionné par différents groupes d'intéréts comme 'ASME ou le CIRP.
Ces systémes sont développés pour assister les concepteurs, les manufacturiers et les
contrdleurs dans leurs tiches difficiles concernant I'analyse et la synthése des tolérances.
Ces demniéres ne sont plus considérées comme des «étiquettes » attachées aux
dimensions, et leur traitement utilise des résultats de recherche dans le domaine du
tolérancement. Les principales caractéristiques des systémes CAT devraient étre :

®Traitement des tolérances 2D et 3D, incluant les tolérances géométriques.

o [ntégration étendue avec les systémes CAO commerciaux.

® Modules testés et systémes disponibles chez les vendeurs de marque.

A partir de ces criteres, plusieurs systémes sont discutés et comparés.
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CATIA.3D FDT™ développé par Dassault Systémes et intégré dans CATIA® a partir de
la version 4 Release 1.6 repose sur le modéle de représentation SATT. 1 fournit des

outils de spécification de tolérances et fonctions d'analyse de tolérances.

Le module de tolérancement TI/TOL.3D+ développé par Texas Instruments s’incorpore
au systtme CAO ProEngineer. Il est construit & partir de la théorie proposée par
ADCATS (Association for the Development of CAT Systems), un regroupement d'une

douzaine d'industriels et de 'Université Brigham Young.

D'autres systémes CAT reposant sur cette théorie ont été développés, comme AutoCATS
pour AutoCAD, CATIA-CATS pour CATIA et CV-CATS pour CADDSS.

Variation System Analysis Inc. offre deux modules de tolérancement : VSA-GDT pour
les spécifications de tolérances et I'analyse du respect des normes ANSUISO, et VSA-
3D, un kit pour l'analyse et la synthése des tolérances. Les deux peuvent étre intégrés
dans CATIA, Unigraphics, I-DEAS et ProEngineer.

Un autre outil de tolérancement semblable est Valysis, faisant partie du module
ValysisDesign, offert par Tecnomatix. [l autorise la spécification des tolérances, la
vérification des tolérances géométriques et dimensionnelles ainsi qu'une analyse des

tolérances dimensionnelles.

Notons que ces outils de tolérancement traitant des situations 2D ou 3D et respectant les
normes proviennent de noyaux de calcul des chaines unidimensionnelles. Il n'y a pas de
relation entre les valeurs des tolérances, les contraintes fonctionnelles et la physique des

processus de fabrication.

En conclusion, on remarque de nombreuses études ces derni¢res années dans ce
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domaine, orientées d'une part vers la définition mathématique de la cotation et du
tolérancement, et d'autre part vers la description de la géométrie non-idéale. On en
discute toujours le rapport avec les normes, dont I'évolution résulte des recherches. Ces
derniéres sont souvent réalisées par des mathématiciens ou roboticiens donnant parfois
des réponses originales, mais pas toujours adaptées aux besoins des concepteurs et des
manufacturiers. Un nombre élevé de modéles coexistent actuellement, car aucun ne peut
répondre complétement aux besoins, caractéristique certaine d’une situation transitoire.
La spécification automatique des tolérances est partiellement réalisée. Le transfert de
modeles de calcul unidirectionnels sur deux et trois dimensions reste un objectif
envisageable, ainsi que l'intégration des outils d'analyse et de synthése de tolérances 2D
et 3D dans les systemes CFAQ.
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CHAPITRE 2
PROBLEMATIQUE ET OUTILS D'ANALYSE

Ce chapitre discute d'abord quelques aspects reli€s a la normalisation des spécifications
de tolérances pour ensuite mettre en évidence le couplage permanent existant entre
dimensions et tolérances. Puis, les problémes de tolérancement seront définis, et les

outils d'analyse seront bri¢vement présentés.
2.1 Discussion sur les normes

La définition des piéces mécaniques par des spécifications normalisées reste un
probléme essentiel pour les bureaux d'études, ainsi que pour les bureaux de méthodes et
de contrle qui les interprétent. Ainsi, les standards et les normes actuelles de
dimensionnement et tolérancement constituent un des outils centraux pour guider le
design des mécanismes et de tout produit industriel qui fait appel encore aujourdhut a
l'expérience des ingénieurs et & des interprétations subjectives. Les spécifications de
tolérances portées sur les dessins de définitions des piéces décrivent les variations
autorisées pour les piéces réelles par rapport 3 un modéle nominal. L'utilisation des
systeémes informatiques en tolérancement a allégé le travail des concepteurs et a limité

les erreurs syntaxiques.

Notons les résultats d'une étude effectuée par le LURPA (Laboratoire Universitaire de
Recherche en Production Automatisée, Ecole Normale Supérieure de Cachan) [BAL 90]
sur des plans de définition dans le domaine de !'aéronautique contenant plusieurs
ambiguités. Ainsi, sur les 244 spécifications contenues par les plans extraits pour
I'’étude, 46% des spécifications comportent des ambiguités dues au graphisme et 45% des
surfaces utilisées comme référence souffrent d’incohérences entre leurs caraciristiques

géométriques et leur utilisation. D'autre part, 29% des spécifications géométriques ne
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peuvent pas étre vérifiées et sont donc mal interprétées, et 25% d'entre elles n'ont pas un

sens normalisé précis.

La complexité de la mise en ceuvre de la norme s'ajoute a celle du produit. Dans ce cas,
il s’agit d’une culasse comportant des milliers de spécifications, d'oil en résultent des
difficultés pour la cotation et le tolérancement. Cette étude montre a I'évidence les
limites d'utilisation des normes : des spécifications dénuées de sens ou contradictoires
dues en partie & une absence de méthodologies. On constate également qu'il y a des
limites dans la définition des éléments réels ainsi que dans la définition des relations
relatives entre éléments. Méme si des vérificateurs syntaxiques pour les spécifications
ont été développés, agissant comme des «correcteurs orthographiques » pour les
concepteurs, l'absence de méthodes d'aide au tolérancement constitue une limite

importante pour une meilleure utilisation des normes.

De nombreux chercheurs ont étudié les limites des normes des années 90, qui peuvent
étre classées en deux catégories : limites syntaxiques et limites sémantiques. Les
premiéres sont mises en évidence par l'utilisation des annotations sur les dessins pour
indiquer des spécifications souhaitées que les normes, possédant une syntaxe limitée, ne
peuvent pas offrir. Il existe des lacunes dans la combinaison résultant d'un ensemble des
spécifications et le concepteur doit les préciser alors littéralement. Les limites
sémantiques sont dues aux limitations de sens reliées aux définitions données par la
norme pour des caractéristiques comme la dimension ou l'ajustement d'une référence qui
s'appuient souvent sur des moyens technologiques de contréle en évolution. D'autre part,
il faut que des grandeurs concemant une piéce mécanique soient définies de fagon

indépendante du moyen de contrdle.

Souvent les normes, s'appuyant sur des exemples particuliers, apportent des solutions a

des problémes simples, et ne donnent pas de solutions pour les situations générales. Les
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comités internationaux de normalisation ont fait des efforts pour répondre aux
observations, a I'évolution technologique et a l'intégration répandue des systémes de
CFAO. La norme américaine ANSI Y14.5M publiée en 1994 est le résultat de plus de
onze ans de travaux et se rapproche des normes internationales ISO en ajoutant plusieurs
concepts nouveaux. Ainsi, aux modificateurs classiques maximum et minimum de
matiére ont €té rajoutés ceux de plan tangent (« Tangent plane ») ou état libre (« Free
state »). Le concept de offset sur les surfaces a été intégré par la notation de frontiére
(« Boundary ») issue des travaux de A.Requicha et V.Srinivasan. La définition de la
zone de tolérance sphérique a été introduite, ainsi que la possibilit¢ d'indiquer des

tolérances statistiques.

On remarque le souci d'avoir une base mathématique pour définir les spécifications et la
prédominance des tolérances géométriques. En effet, cette norme a été congue
conjointement avec un complément mathématique, la norme Y14.5.1M. Cellei
précise les principes du tolérancement et les descriptions mathématiques des différents
concepts de la norme principale, éléments indispensables a ['établissement des
algorithmes pour un tolérancement automatique. Ce complément mathématique
provient de cinq ans de réflexions, et la plus grande difficulté n'était pas de trouver les
modéles mathématiques mais de les adapter aux besoins et aux usages des ingénieurs.
Le traitement des références constitue un point exigeant traité ici, parce qu'il existe
souvent plusieurs choix de références et qu’il faut déterminer quel en est I'ensemble
cohérent avec les spécifications fonctionnelles. Toutefois, un choix adéquat de
références ne peut pas répondre 2 la question fondamentale concernant l'identification
des éléments fonctionnels et leur spécification. Des évolutions similaires sont observées

pour d'autres normes nationales, comme c'est le cas pour les normes frangaises AFNOR.

On peut conclure que les limites actuelles des normes s’expliquent en partie par la

nécessité de fournir aux usagers une méthodologie unique pour le dimensionnement et le
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tolérancement. Son développement historique en étapes et basé souvent sur des cas
particuliers explique partiellement ses carences. D'autre part, la complexité des
standards et les possibilités d'interprétations requiérent des utilisateurs qualifiés. En
méme temps, l'intégration des nouveaux concepts issus des travaux de recherche a fait
dévier un peu les normes de leur objectif initial, assurer le fonctionnement des

mécanismes et I'interchangeabilité, vers l'inspection et les technologies de mesure.
2.2 Dimensions et tolérances

La spécification des tolérances est nécessaire parce que des dimensions parfaites ne
peuvent jamais étre obtenues pour une piéce mécanique réelle. D'autre part, le bon choix
des tolérances et une description non-ambigiie du produit sont essentielles a la qualité
des produits, ainsi que leur interchangeabilité, et influencent de maniére décisive le coiit
de production. Comme L.Mathieu, A.Clément et P.Bourdet l'ont déji mentionné
[MAT 97], on peut distinguer trois « espaces géométriques » :
o (espace euclidien (Euclidean World, &W) dans lequel on utilise la géométrie
euclidienne et tout objet est considéré parfait.
e l'espace CFAO (CAD World, CAD'W) ot on manipule des objets virtuels et on
utilise une approximation numérique du monde réel.
® l'espace industriel (Industrial World, 7'W) ou l'objet virtuel est un modéle
géométrique incluant les imprécisions du monde physique servant 3 modéliser

les pigces mécaniques réelles.

Dans I'espace EW il y a une équivalence parfaite de toutes les spécifications
géométriques, et les propriétés générales, comme la symétrie ou la transitivité, sont
utilisées conjointement avec tous les théorémes géométriques. Dans les espaces
CADW et I'W les choses différent: Les approximations numériques incluant des
erreurs, des inexactitudes et des contraintes imposées par des facteurs du monde matériel

ne permettent pas une utilisation exhaustive de la géométrie euclidienne. Ainsi, les
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résultats de calcul seront dépendants du choix des références et de la série des

dimensions de base qu'on appelle « dimensions nominales ».

2.2.1 Un couplage permanent

Le standard ANSI Y14.5M [ASME 94] définit une dimension comme «une valeur
numérique ... utilisée pour définir la taille, la position, les caractéristiques géomeétriques
ou la texture de surface d'une piéce mécanique », et la tolérance est « le domaine complet
oll peut varier une dimension spécifique ». De plus, la tolérance géométrique est
présentée comme « le terme général appliqué a des catégories de tolérances utilisées pour

contrdler la forme, le profile, l'orientation, la position ou le battement ».

Intuitivement, on voudrait associer A une dimension un vecteur plutdt qu’une simple
valeur numérique. Le rayon d'un alésage doit se rapporter a son centre pour que cette
dimension prenne sens. Le centre d'un alésage devrait étre positionné par rapport
d'autres références, et on utilise dans ce cas une tolérance de position. Ainsi, aprés avoir
défini une succession de références, les tolérances associées aux différentes
spécifications s'accumulent de fagon complexe, et le calcul d'une telle accumulation pour

une surface cible devient trés difficile.

Un exemple simple montre le lien entre dimensions et tolérances : Pour une chaine
dimensionnelle tolérancée comportant des éléments identiques, la tolérance calculée
dépend du choix de la référence, donc du mode de cotation, car les tolérances
s'accumulent. Quand il s'agit d'une chaine dimensionnelle non-linéaire, des fonctions

trigonométriques seront impliquées et donc I'accumulation sera non-linéaire.

Sans contredit, un fort couplage apparait entre dimensions et tolérances. La combinaison

enchainée de tolérances dépend de la base choisie pour les dimensions et du mode de
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cotation, et vice-versa, un dimensionnement adéquat sera imposé par une contrainte 3
respecter qui évite ainsi une accumulation excessive des tolérances. Généralement, on
devrait utiliser une procédure d'optimisation de tolérances (synthése de tolérance)

impliquant un processus itératif dont la complexité ne devrait pas étre sous-estimée.

De fagon intuitive, les dimensions peuvent étre considérées comme des caractéristiques
macrogéométriques et les tolérances des caractéristiques microgéométriques. Par
exemple, le diamétre d'un arbre est une dimension et le battement permis, qui est une

mesure de la variation de rayon, est une tolérance.

Une similitude peut-étre observée entre les dimensions et tolérances d'une part et les
positions et vitesses d'autre part [ROY 91]. U.Roy mentionne que ce fait suggére un
paradigme différentiel pour représenter les tolérances comme variations de la géométrie.
Ainsi, pour un objet donné, sa dimension D pourrait étre exprimée comme une fonction
F de sa géométrie G, écrite sous une forme symbolique : D = F(G). Les tolérances
peuvent étre considérées comme de petites variations AD des dimensions, qui vont

engendrer des variations de géométrie AG.

Quand on s'intéresse a la précision des piéces fabriquées, on considére souvent des
échantillons pour traiter les problémes de qualité — et implicitement de tolérances - de
pi¢ces mécaniques. Cela est une démarche statistique ol le résultat de mesure pour une
dimension est traité comme une variable aléatoire x. Ainsi, la valeur nominale d'une
dimension peut-€étre associée a la moyenne p d’une population pour laquelle on
n'accédera qu’'a la moyenne échantillonnale, et la tolérance correspondante avec un
multiple de l'écart type G, que nous ne connaitrons que par 1’écart type échantillonnal
aussi. Cette derniére forme est un paradigme intégral ou les dimensions et les tolérances

sont reliés d'une autre fagon que dans le paradigme différentiel.
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A partir des travaux de Requicha [REQ 86], reposant essentiellement sur un paradigme
différentiel, on peut imaginer un paradigme constructif, basé sur les surfaces décalées
construites a partir des surfaces nominales. La zone de tolérance est définie ainsi par les
deux surfaces décalées de fagon a se confondre aux limites de tolérances minimum et

maximum. Ces derniéres englobent le volume d'incertitude.
2.2.2 Dimensionnement

Habituellement, le dimensionnement propose les « dimensions nominales » qui forment
une base de dimensions. Celle—ci est choisie par le concepteur et permet de décrire
complétement le modéle. Une discussion intéressante est présentée dans [MAT 97}, o
on mentionne que seul un modéle géométrique composé de points s’avére propice a une
analyse compléte. Dans un espace euclidien 3D, pour définir la position relative de cinq
points, il suffit de connaitre neuf longueurs. La dixiéme longueur relative L peut étre
déduite i partir des relations reliant ces points. La contrainte utilisée est que
I'hypervolume de 'objet défini par les cing points est nul dans l'espace associé de quatre

dimensions :
L = F(ll, lg,...lg) (2[)

Tandis que dans &W toute séric de neuf longueurs peut étre utilisée pour calculer ia
dixiéme, dans le CADW ou I‘W ou les inexactitudes sont acceptées, les choses sont

différentes et en différenciant (2.1) nous avons :

=9
dL=§g—f-dl,. _ (22)

t
Quand le « pire cas » est considéré, les valeurs absolues des dérivées sont considérées.
L'incertitude résultante AL sur L dépend des incertitudes Al; associées a chaque longueur

et principalement de la fonction F et de ses dérivés partiels (coefficients de sensibilité) :

AL-Z = <Al (2.3)
=l i
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L'erreur sur une longueur dépend de la base de dimensions choisie. Celle—i a une
importance primordiale en conception, le but étant de minimiser les coefficients de
sensibilité. Dans les cas industriels, pour tout élément géométrique et non seulement
pour des ensembles de points, il faut définir une position relative. A chaque ensemble de
points (échantillon d’une entit€) on va associer par définition des éléments de
positionnement [CLE 91} : points particuliers, lignes ou plans constituant les Eléments
Géométriques de Référence Minimum (EGRM). Les mesures sont réalisées selon des

critéres d'optimisation comme les moindres carrés ou le « mini-max ».

L'expression des dimensions nominales offre deux possibilités de dimensionnement
distinctes : le premier dit paramétrique et le second qualifié de vectoriel. Dans le
dimensionnement paramétrique, la position relative des EGRM associés, sans distinction
entre les entités quelconques ou de référence, définit fa position relative de deux entités.
Dans le dimensionnement vectoriel proposé par Wirtz [WIR 91], ce sont les vecteurs de
position et d'orientation qui spécifient la position relative de deux ensembles de points.
Dans ce cas on fait une distinction entre les entités référence (datum) et celles
positionnées par rapport aux références (entités positionnées). La notion dentité
positionnée considére des classes de surfaces invariantes dans certains sous-groupes de
déplacements des solides. L'école frangaise a proposé i la réunion du groupe ISO de juin
1996 une classification mathématique qui utilise sept classes de surfaces comprenant 13

contraintes [CLE 95] (distances et angles entre points, lignes droites et plans).

Pour un concepteur, le choix de la base de dimensions nominales importe, car elle doit
étre nécessaire et suffisante, doit utiliser des coefficients de sensibilité minimes et doit
correspondre aux conditions fonctionnelles. Le modéle est mal défini si les dimensions
nominales ne sont pas assez nombreuses ou trop nombreuses, ce dernier cas

correspondant aux sur-contraintes.
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2.2.3 Tolérancement

Les tolérances servent  définir les variations autorisées des surfaces limitant les piéces.
Trois types de tolérances expriment des exigences fonctionnelles variées :
dimensionnelles, de forme ou géométriques. Tandis que les tolérances dimensionnelles
spécifient les limites des dimensions d'une entité (distance entre deux plans ou rayon
d'un cercle), les tolérances de forme controlent la forme intrinséque d'une surface. Les
tolérances géométriques définissent la position et l'orientation d'une zone de tolérance
caractérisant une entité d'une piéce, relative a d'autres entités, et rapportées a un systéme
de référence (datum reference frame, DRF). Les modificateurs, comme la Condition de
Maximum de Matiere (MMC) peuvent étre utilisés par les concepteurs. Ces
modificateurs autorisent d’augmenter la zone de tolérance effective si l'entité réelle est
fabriquée en dega de la condition de maximum de mati¢re. Ce principe crée une zone
virtuelle appelée Zone de Condition Virtuelle. Son utilisation permet une réduction des
coiits tout en gardant la fonction, l'interchangeabilité et l'assemblabilité des parties

composantes.

223.1 Tolérancement paramétrique et géométrique

Le tolérancement paramétrique a ét€ développé a partir de la cotation classique
habituelle. C'est la plus vieille forme de tolérancement, ainsi que la plus facile a
comprendre et & représenter. Elle comporte en revanche des faiblesses intrinséques ne
permettant pas une description univoque du modéle 3D. On estime ce type de
tolérancement encore &tre utilisé par 75% de fabricants [MAT 97], ceux-ci devant avoir
un degré de compétence élevé leur permettant d'éviter ces faiblesses. Malgré ce fait, [SO

I'a abandonné.

Les contraintes sur les dimensions nominales pourraient assurer 'homogénéité, mais les
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variations dimensionnelles risquent de faire disparaitre certains parameétres, détruisant
ainsi I'homogénéité. Le parallélisme existe dans le EW seulement, aussi bien que la
symétrie de distance et l'inégalité triangulaire qui ne peuvent se vérifier dans CADW ou
I'W. 11y a trois versions [MAT 97] : tolérancement du « pire cas », tolérancement
statistique et tolérancement vectoriel. Le tolérancement statistique suppose des
variations dimensionnelles indépendantes et soumises a une distribution normale. Il
s'applique généralement sur les tolérances dimensionnelles. Le tolérancement vectoriel
emploie des systémes de référence particuliers et s'éloigne des normes ISO. [l ne donne
généralement pas beaucoup de sens au manufacturier. Le tolérancement géométrique est
le concept le plus développé a ce jour. Il exprime les propriétés d'une entité géométrique
par rapport 4 d'autres entités, dans un espace 3D. Le tolérancement géométrique peut
s'intéresser 2 une zone (zone simple) ou 4 un ensemble d'éléments (plusieurs zones
simples positionnées et orientées suivant des contraintes). Les zones de tolérance et les
références (datum) restent des entités géométriques parfaites, contrairement aux surfaces
tolérancées conservant |'option de I'étre ou pas. Toute surface parfaite provient d’une
entité de substitution associée i une surface réelle. Définir une tolérance est, en méme
temps, définir une association d'entités de forme idéale aux entités réelles, et décrire les

entités tolérancées [BAL 93].

2.2.3.2 Tolérancement en conception et fabrication

Soulignons ici le point de vue traditionnellement opposé des concepteurs et des
ingénieurs de procédés. Les premiers se concentrent sur la performance et la sécurité
préférant des tolérances serrées assurant les fonctions et les ajustages. Les derniers
s’intéressent plut6t aux coiits de production et aux technologies de fabrication favorisant
des tolérances plus larges. Pour le concepteur, la transformation adéquate des exigences
fonctionnelles en dimensions et tolérances convenables, c'est-d-dire la synthése de

tolérances, inclut plusieurs étapes :
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® Identification des contraintes fonctionnelies.

® Etablissement des systémes de référence (MER) et identification des entités
fonctionnelles importantes.

e Développement des équations fonctionnelles avec les contraintes fonctionnelles
comme variables dépendantes.

e Résolution des équations et optimisation des solutions en faisant appel 2 des

fonctions objectif définies sur des critéres économiques.

Généralement, la formulation et la modélisation des contraintes fonctionnelles en
conception, ainsi que l'optimisation — une procédure itérative complexe~ demeurent des
taches difficiles. L'analyse des tolérances se propose de vérifier la fonctionnalité d'un
assemblage supposant des tolérances déja spécifiées. L'analyse du pire des cas, approche
directe et trés conservatrice, utilise les dimensions pertinentes et critiques avec leurs
limites supérieures et inférieures. L'analyse statistique, plus réaliste et conséquemment

économique, emploie des distributions statistiques pour les fonctions du produit.

La fabrication constitue |'étape essentielle du cycle de production, les spécifications
exigdes par les concepteurs devant y étre respectées. Le respect des tolérances imposées
dépend des capacités des procédés de fabrication, de 'équipement manufacturier (écarts
d'usinage, écarts de positionnement des piéces, écarts de fixation et de positionnement
des gabarits, plusieurs types d'usure, etc.), ainsi que de la stratégie adoptée pour la
gamme de fabrication. Cela suggere d’exiger une méthode de tolérancement adéquate
pour la fabrication. Cette question, I’un des principaux sujets de ce mémoire, sera

développée dans le chapitre suivant.
2.3 Problémes de tolérancement

La qualité d'un produit se traduit d'abord par une bonne capacité d'assurer les fonctions

établies par le cahier de charges. Dans le département de conception, le savoir-faire en
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dimensionnement et en tolérancement doit assurer les exigences fonctionnelles sans
négliger des contraintes industrielles réalistes. Le dépastement de fabrication propose la
meilleure gamme de fabrication et d'assemblage basée sur les données géométriques et
technologiques compte tenu de certaines ressources manufacturiéres. A ce stade, les
contraintes géométriques et technologiques (comme finition ou traitements
thermochimiques de surface) sont considérées, afin d'élaborer une gamme de fabrication
adéquate minimisant le temps et le colit. On prend aussi en compte les dispersions de

fabrication dans une analyse de tolérances destinée a valider la gamme.

A un autre niveau, le département d'inspection pourrait intervenir  tout moment, mais
notamment a certaines étapes critiques, pour vérifier fa conformité du produit et le

respect des contraintes imposées par le département de conception.

Nous avons synthétisé les principaux éléments mettant en évidence ume symbiose
permanente entre conception et fabrication (Figure 2.1). Nous désignons la branche de
gauche comme le probléme de tolérancement en conception. On y réalise une analyse
des tolérances a partir des dimensions et des tolérances prévues par les concepteurs et
consignées dans les dessins de définition du produit ou par le modéle virtuel CAO. Les
équations des jeux ou des serrages fonctionnels critiques y sont construites et servent a
valider les chaines de tolérances. Finalement, il faudra vérifier que la zone de tolérance
calculée associée a la surface ou l'entité cible soit incluse dans la zone de tolérance

imposée.

La branche de droite correspond au probléme de tolérancement en fabrication. On y
cible une validation de la gamme tenant compte d'un modéle de fabrication aussi réel que
possible. Elle a pour but d'évaluer la conformité des piéces dont I'usinage est simulé.
On utilise une gamme de fabrication définie, des machines-outils dont la cinématique et

ses erreurs associées sont connues, ainsi que des erreurs de positionnement
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piéce / gabarit / machine-outil. En méme temps, des hypothéses simplificatrices
intégrées au modéle permettront d'obtenir des équations définissant I'écart des « surfaces
réelles » simulées par rapport aux surfaces nominales. Finalement, il faudra vérifier que
les dispersions de fabrication résultantes s’insérent dans les spécifications de tolérances

imposées pour la spécification cible.

@o&"’ CFrq 0

Gamme
O Machines-outils
O Phases de fabrication
O Gabarits/fixat., MER
0 Données technologiques

Fabrication
O Contraintes géométriques
O Erreurs machines-outils
O Erreurs de positionnement
O Dispersions de procédés

Conception
0 Géométrie nominale
0 Tolérances fonctionnelles
0 Tolérances dimensionnelles
ct géométriques

o Contraintes critiques => Surfaces cible ¢ Contraintes de gamme
© Chaine conception = Boucles géom. o Chaine de fabrication = Boucles et équations
et équations de fermeture incluant [es dispersions de procédés

_/Dispersions éésulmmes
Nolémnccs fonctionnelles,

Calcul de la Slll'faccs‘:_-réclles
Zone de tolérance o5 de tolérance,

Pitce valide

Figure 2.1: Les problémes de tolérancement en conception et fabrication

Nous nous sommes intéressés a ces deux types de problémes de tolérancement, en

fabrication et en conception, développés dans les chapitres suivants.
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2.4 Outils d’analyse

Des outils de calcul s’avérent nécessaires au développement des modeles de
tolérancement en fabrication ou en conception. IIs servent également au transfert des
dispersions de procédés de fabrication ou des zones de tolérances afin de valider un

modele, ou de vérifier certaines spécifications de tolérance sur une surface cible.
2.4.1 Les torseurs de petits déplacements

On utilise des torseurs de petits déplacements (TPD) pour modéliser les petites erreurs et
dispersions, mais cette approche n'est pas exclusive pour l'analyse de tolérances. On se
sert aussi des Eléments Géométriques de Référence Minimum (EGRM). Notre approche
a permis de traiter partiellement les erreurs de forme, d'enrichir ainsi le modéle, et un

meilleur traitement des tolérances géométriques.

Le TPD {t}or est une matrice colonne 6x1, exprimée dans le repére R et composée de
deux vecteurs : le vecteur t de petites translations du point O selon les directions du

référentiel, et @ le vecteur de petites rotations autours de ces mémes directions

perpendiculaires deux a deux :

t
{T)o.k ={ } (2.4)
A OR
u a
avec t=|v| e w=|f|.
w /4

Le petit déplacement tg d'un point Q dans le référentiel R, (Figure 2.2) engendré par les

petites translations t du point O et les petites rotations @ sera :

to=t+0x0Q=t+M,.0,Q 2.5)
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ol M, est la matrice antisymétrique de préproduit vectoriel des petites rotations,

permettant d'écrire: wx a=[w].a=M;.a. M, est définie par :

0 -y B
M=y 0 -a (2.6)
- a 0

Généralement, on va noter [p] la matrice antisymétrique de préproduit vectoriel associée

au vecteur p permettant d'écrire : p x a = [p].a, pour un vecteur donné a.

Figure 2.2: Le transport des TPD

La position et l'orientation dun objet dans un systtme de référence dans l'espace
euclidien sont complétement spécifiées par une transformation homogéne macro-
géométrique Ng;. Celle—ci définit la situation relative des référentiels attachés
(Figure 2.2) a deux surfaces S et respectivement S;. Si on connait les coordonnées d'un

point A dans le référentiel R, alors sa position dans Ry sera :

P e

ou sous forme synthétique :

A’ =Ny . A Q7
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Une transformation homogéne analogue permet de considérer les effets des TPD et la

transformation microgéométrique AN est associée :

ANi = ANy, v w, & B, D (2.8)

On peut imaginer que cette transformation engendre un petit mouvement de R, en Ry,
déplacant le point A dans son voisinage, au point B. Les composantes seront le vecteur

de petites translations t = t(u, v, w) et la matrice de petites rotations M, = M«(a J, 1 :

OB _ M, +I; t . 0A (2.9)
l 0 | |
ou pour simplifier I'écriture :

B! = AN,.B!' = AN; . A! 2.9)

La matrice résultante qui exprime la position de B dans Ro prenant en compte les
transformations nominales et les petits déplacements sera :

To[ = No[ ..AN[ (2 10)

A cause de propagations des dispersions par transport généralisé, il faut prendre en
compte, sur une surface donnée, l'influence des TPD qui agissent sur d'autres surfaces
qui lui sont liées. Si deux TPD [T}o.g, et {Ti}o.r, sont respectivement appliqués sur les
surfaces So et S, (Figure 2.2), leffet cumulatif sur la surface S¢ est obtenu en
transportant {T;} sur Spet dans le point Op :
(T g n Oo Ry

ou pour simplifier I'criture :

{T1}oore = Car -{T1}orrs 2.12)
ot Cy; est la matrice 6x6 de transport des torseurs :

R, [p.])-R ]
C = (1] § (1} (]} (2.13)
o
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oi Rp=M:+I)
I est {a matrice identité 3x3

O3 est la matrice nulle 3x3 et

0 -p, b, p.
[Pm]= p. 0 -p,|,avec py =|{p,
-p, P O P. Iy,

24.2 Parameétres et matrices de transport

Les surfaces limitant les objets sont le résultat des procédés de fabrication. Le
positionnement relatif de ces surfaces est une mesure de précision et servira a évaluer les
spécifications de tolérance. Leur position et orientation relative sont calculées en
utilisant les matrices de transport. Cela permettra d'intégrer dans le modele des erreurs
de fixation, des dispersions de fabrication ou des erreurs cinématiques de la machine—

outil.

\/(E“x’ll
-;4.__..»-,.4.___ A l

”m .
,xPl

Figure 2.3: Les paramétres de Denavit-Hartenberg Hayati
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L'approche matricielle a été « importée » de la robotique avec le paramétrage associé.
Ainsi, on va utiliser le formalisme de Denavit-Hartenberg modifié¢ (DH) ou, dans le cas

des joints paralléles, celui de Denavit-Hartenberg Hayati (DHH) [HAY 88].

Les cinq paramétres DHH ¢; g, 8 6, d permettent de définir un référentiel "i" par rapport
2 un autre "i-1" associés aux surfaces S; et respectivement S;.;(Figure 2.3) quand les deux
joints sont nominalement paralléles. Dans ce cas, l'utilisation des paramétres DH
classiques pourrait conduire a des grands déplacements pour de petites variations d'angle
entre les axes, pouvant invalider les hypothéses de petits déplacements. Le point O;' est
obtenu i l'intersection du plan normal a l'axe z;., passant par O;. Six mouvements
simples (Figure 2.3) définissent la matrice de transport DHH :

o Ry (1), une rotation autour de l'axe x;; .

Tx(a;.1), une translation au long de l'axe x;.| .

Ry(f.1), une rotation autour de ['axe y';., .

R.(&), une rotation autour de l'axe z; .

Td,), une translation au long de 'axe z; .

cBco -Cpso SB a+SAd

SaSPCO+CaS8 ~SaSPSO+CaCl —SaCB -SaCfhd

~CaSBCO+SaS0 CaSASA+SaC8d CoCB CaCAd
0 0 0 1

DHH = (2.14)

oll Saet Casignifient Sina et respectivement Coser.

La matrice DH, pius simple, est toujours utilisée dans le modeéle, quand cela est possible.

Elle s’obtient a partir de DHH pour =0 et quand x;.; est la perpendiculaire commune

aux axes zZij et z; .

On considere que la géométrie du mandrin et le mode de fixation de la piéce dans le

mandrin permettent de supposer une perpendiculaire commune entre I'axe de la piéce et
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l'axe machine-outil dans le voisinage du plan médian du mandrin. Ceci autorise l'emploi

des paramétres DH pour inclure les erreurs de positionnement dans la plupart des cas.

24.3 Modélisation de surfaces

Les surfaces des piéces mécaniques, des objets usinés, sont approchées par des surfaces
de substitution. A partir d'une surface nominale Sy précisée en design, une surface réelle
Sg (Figure 2.3) est obtenue aprés usinage. Les dispersions des procédés sont groupées
en dispersions de positionnement et de fixation (piéce/gabarit/machine-outil), et
dispersions de création des surfaces usinées. On peut imaginer que les surfaces de
substitution s’obtiennent par un déplacement de la surface nominale grice aux TPD des
dispersions de positionnement et d'usinage. Les surfaces de substitution, des surfaces
SATT munies des EGRM (points, droites et plans) [CLE 91] permettent de définir leur

position relative.

Figure 2.4: Surfaces de substitution

Il y a un ensemble minimum de points, droites et plans nécessaires et suffisants pour

définir le sous-groupe de déplacement correspondant. La position relative des surfaces
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se définit par des distances et des angles entre points, droites et plans. Ainsi, le
probléme de positionnement relatif est simplifi€, en employant seulement 13 contraintes
locales [CLE 97] présentées dans le Tableau2.1. En effet, si on exclut les cas de

coincidence, parmi les 13 contraintes il nen reste que 11 qui soient consistantes.

Tableau 2.1: Les contraintes de positionnement relatif

M (D) (P)
. e 7
M C:M;=M, C3: M, e (Dy)
o | C2:dM, M) #0 | Cé: d(My, Ds) %0 C5: dMy, P)
(D) C6: (D)) =(D») C9: (D2) L (Py)
Ci;C4
P ; C7:d(Dy, D2); Dy /I D2 | C10: (Do) 1/ (Py)
C8: quelconque, sinon | Cl1: quelconque, sinon
(P) C5 C9:Ci0;Cll C12: (P)) // (P2)
L7 C13: (P;) sécant (P»)
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CHAPITRE 3
ANALYSE DE TOLERANCES EN FABRICATION

Le dimensionnement et le tolérancement d’une piéce peuvent étre imaginés comme une
entité complexe tridimensionnelle multi-boucles (Figure 3.1) contenant des éléments du

processus de design et de fabrication.

@ Mise en référence (MER)
My, Flux de fabrication
D Cotation en design

Figure 3.1: Chaines compiexes contenant les surfaces usinées

On identifie ici deux graphes. Engendré en design (D), le premier comporte plusieurs
surfaces reliées par des dimensions et tolérances spécifiées dans les dessins de définition.
Le deuxiéme est associé i la gamme et aux procédés de fabrication (M), englobant les
« surfaces réelles » obtenues 2 partir du brut So. On retrouve également des surfaces de
mise en référence (MER) servant de support pour obtenir d'autres surfaces, comme S; ou
S4, qui sont des nceuds. Si des branches D et M relient simultanément certaines paires de
surfaces, un seul de ces types de branches suffit pour d’autres. Des parties de ces
chaines de design (D) et de fabrication (M) se confondent, mais il y a souvent des
segments de chaines différents. Dans I'exemple présenté dans la Figure 3.1, les

spécifications entre les surfaces (Ss, Sg) ou (Ss, Si) sont identiques dans les modéles de
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conception ou de fabrication. Par contre, celles entre les surfaces (S, S3) or (S, S¢) sont

différentes, et a partir de I'arbre de fabrication on peut écrire :
M3 = Mo + Moz + M 3.1
Mis = Moy + Moz + Mag + Mg (3.2)

Considérant les procédés réels de fabrication, on devra prendre en compte les dispersions
et les incertitudes de procédés (Dev) représentant des variations de dimension, de

osition, d’orientation ou de forme par rapport aux valeurs nominales.
P ppo

A partir du méme exemple, on peut identifier des chaines dont les éléments de fermeture
sont les tolérances fonctionnelles : T(Si, S¢)p ou T(Ss, Si)p, par exemple, définies par les
spécifications de design. Les surfaces fabriquées correspondantes constituent les

maillons de la chaine. Pour ces deux exemples, les contraintes sur les dispersions (Dev)

s'écrivent :
Dev(Mo) + Dev(May) + Dev(M2) + Dev(Mys) < T(D16) 3.3)
Dev(M;s) + Dev(Mz4) + Dev(My) < T(Ds;) (3.4)

La synthése de toiérances présente un autre probléme relié & I'étude des chaines de
tolérances associées aux surfaces fabriquées. Celle-ci s'intéresse a trouver un choix
adéquat des tolérances pour chaque composante de la chaine, et ne fait pas I'objet de

cette étude. Une méthode d'optimisation prenant en compte les coiits de procédés

devrait étre utilisée.
3.1 Modélisation des procédés

Nous proposons une analyse de toiérances en fabrication basée sur une simulation des
procédés de fabrication aussi réaliste que possible, incluant leurs principales erreurs. Le

processus de fabrication fait appel a des technologies et a des procédés d'usinage variés.
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11 s'agit d'un phénomene complexe et difficile & modéliser qui impose la considération de
plusieurs hypothéses simplificatrices :
® Utilisation des surfaces de substitution pour les surfaces réelles associées aux
surfaces nominales.
e Hypothése du corps rigide pour les outils, les gabarits et les dispositifs de
fixation.
® Prise en compte des principales erreurs de fixation et de positionnement pour le
sous-systémes piéce / gabarit, ainsi que des principales dispersions de
fabrication pour le sous-systéme piéce / machine-outil.
® Erreurs dans le domaine microgéométrique, autorisant la linéarisation des
petites rotations.
e Erreurs des machines~outils limitées aux erreurs dites de position, angulaires et
de perpendicularité, les axes cinématiques demeurant parfaitement rectilignes.
e Absence de rugosité, d'usure de l'outil, de vibrations et de phénomenes
thermiques notables, aussi bien pour les influences dues au réglage de l'outil ou

a la géométrie des copeaux.

Soulignons que les erreurs de forme tel que définies par la norme ANSI [ASME 94]
peuvent étre partiellement prises en compte. D’autre part, le modéle pourrait s’étendre

au domaine élastique en introduisant des matrices de rigidité.

Surface de substitution

Surface nominale

Figure 3.2: Exemple d’erreurs de forme
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Par exemple, l'erreur de forme concernant une surface nominale cylindrique obtenue en
deux phases de tournage (Figure 3.2) est modélisée par une surface de substitution
composée. Celle—i inclut deux surfaces coaxiales, une tronconique et l'autre conique,

ainsi qu'une autre surface conique d'un axe différent.
3.1.1 Erreurs cinématiques des machines-outils

La précision des machines-outils demeure un facteur important pour le respect des
spécifications de tolérance et pour I'amélioration de la qualité des produits. Ainsi, nous

avons inclus dans le modele de calcul des erreurs cinématiques des machines-outils.

Les erreurs de position définissent la différence entre les coordonnées actuelles et
nominales le long des axes X, Y et Z. Les erreurs de tangage et lacet sont des
composantes des erreurs angulaires sur une direction perpendiculaire le long de chaque
axe. Elles sont influencées par la géométrie des surfaces de guidage et les interfaces de
paliers et roulements. L'erreur de roulis est définie dans la direction axiale. L'erreur de
perpendicularité correspond 2 I'écart de perpendicularité entre deux axes nominalement

perpendiculaires. Celle—ci est due principalement 2 un manque d'alignement, ou a des

déficiences et limites d’'assemblage.

On associe 4 une machine—outil un systéme de référence R, (Figure 3.3). Il s’agit d’'un
référentiel idéal, parce que les axes réels de déplacement pourraient étre Yem €t Zem. En
méme temps, un systéme de référence R¢ associé au dispositif de fixation de la piéce
(Figure 3.3) doit inclure les erreurs cinématiques engendrées par le positionnement
relatif de Ry par rapport & Ry,. Des erreurs cinématiques des machines—outils découle
aussi un positionnement incertain de l'outil (R,) par rapport au référentiel machine Ry,
En conséquence, les matrices de transport basées sur les paramétres de Denavit-

Hartenberg Hayati vont inclure ces erreurs dans le modéle. Les positions relatives des



46

dispositifs de fixation et des porte-outils seront ajustées en conséquence.

Par ailleurs, les référentiels Ry, ...R;, appartenant i la piéce usinée sont chaque fois figés

apres la phase i laquelle ils sont associés, et serviront pour I'analyse de tolérances.

Figure 3.3: Erreurs cinématiques machine-outil

Les erreurs machines-outils considérées sont les erreurs d'avance longitudinale ou
transversale en tournage, ou les erreurs de position, angulaires ou de perpendicularité en
fraisage. Celles-ci sont définies de fagon usuelle, voir H.J.Pahk et al. [PAH 97]. Une
base de données contenant ces types derreurs a été créée a partir des données
expérimentales publiées dans des articles de recherche [PAH 97]. Elle a ét€ utilisée

ensuite pour des fins de validation.

3.1.2 Dispersions de procédés

Parmi les dispersions considérées, il y a les erreurs de fixation de la piéce dans le
montage, et le positionnement incertain du montage et des porte-outils :

® ¢, l'erreur angulaire de positionnement de la piéce dans le montage, définie par
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I'angle entre l'axe de la piéce et I'axe de la machine—outil.
® J, 'écart de positionnement axial de la piéce dans le mandrin.
® g, |'écart de positionnement radial mesuré sur la perpendiculaire commune.

® g, l'angle entre les axes X, paramétre situé dans l'intervalle [0°, 360°].

Les autres dispersions de procédés et erreurs des machines-outils sont négligées. On
remarque la difficulté, voire |’impossibilité de modéliser le processus de fabrication en
considérant beaucoup plus de facteurs. Ces derniers sont souvent couplés et d’autre part,
il faudrait mettre en place des techniques expérimentales et de mesures sophistiquées et

dispendieuses.
3.2 Méthodologie de calcul

Le calcul repose sur une stratégie de modélisation des mécanismes. Dans ce cas, les
éléments du « mécanisme » sont les surfaces de substitution (Ss) reliées par des chaines
de fabrication (Figure 3.1). On remarque trois étapes principales pour réaliser une
analyse de tolérances incluant les dispersions de procédés de fabrication :

e Calcul des matrices de transport

® Analyse de la gamme de fabrication

e Meétrologie virtuelie

Des référentiels R; sont associés aux surfaces de mise en référence (MER). On note [ﬂ
les surfaces "ij" fabriquées dans la sous-phase "j" de la phase "i" associée a la gamme de
fabrication. Ainsi, plusieurs niveaux sont obtenus. Dans la relation relative entre les
surfaces fabriquées appartenant au méme niveau, les erreurs de positionnement associées
au MER n'interviennent pas. Une base de données (BD) pour les erreurs cinématiques
des machines-outils et pour les dispersions de procédés est créée a partir des données

expérimentales. Des éléments de cette BD, ainsi que des spécifications géométriques
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fournies par les modéles CAO vont alimenter les matrices de transport reliant les
surfaces usinées. La position relative des EGRM associés aux surfaces SATT va prendre

en compte également les erreurs cinématiques des machines-outils.

Les chaines fermées servent a vérifier les contraintes fonctionnelles. Elles se composent
de plusieurs « maillons » de fabrication, et d’un élément de fermeture constitué par la
contrainte spécifiée en design. Lutilisation d'un graphe de gamme incluant les
référentiels associés aux machines-outils s’impose dans la résolution des équations. La
section suivante met en évidence la construction d'un graphe de gamme et ses
composantes. Un systéme de référence pour calcul est choisi, généralement associé a la
surface possédant une spécification de tolérance critique. La position relative des
surfaces fabriquées (incluant les dispersions) est calculée en utilisant les matrices de
transport. On construit ensuite des calibres virtuels correspondant aux spécifications de
tolérances a contrfler. Souvent, des procédures d'optimisation s’avérent nécessaires,
particuliérement pour les tolérances géométriques. Finalement, on vérifie si les

contraintes de design sont respectées.

Le développement des programmes informatiques est fait en Mathematica®, un
environnement de calcul formel intégré, muni de puissantes routines précompilés et de

capacités graphiques adéquates.

Notons que les calculs sont faits dans l'esprit et l'interprétation de la norme ASME
Y14.5M concernant les spécifications de tolérances, et ils sont concentrés sur les

contraintes géométriques entre les EGRM attachés aux surfaces en discussion.
3.3 Graphe de gamme de fabrication

Afin d'inclure les dispersions de procédés dans 'analyse de tolérance, il faut connaitre les

liens technologiques entre les surfaces fabriquées incluses dans les chaines de
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dimensions et tolérances. L'ingénieur de procédés choisit tous les éléments nécessaires a
la gamme de fabrication, incluant les machines-outils, les opérations, les phases
d'usinages et les mises en référence. Nous proposons un graphe de gamme permettant
d'identifier les boucles de calcul. Exposé d'abord sur un exemple simple, il sera ensuite

employé dans I'analyse tridimensionnelle de tolérances en fabrication.

Dans cet exemple (Figure 3.4), une piéce simple est usinée par tournage en deux phases,
a partir des surfaces brutes Sp et So. Aux surfaces S,...S; définies en conception

correspondent les surfaces réelles usinées [11], @, @ etRd Les surfaces sont obtenues

dans trois états intermédiaires de la piece : 0, | et 2.

Nous étudions les dimensions et les tolérances sur la direction axiale. On va noter :
® ¢, les dispersions de positionnement sur les MER
® 4, les dispersions de fabrication

@ [, la dispersion sur le brut
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Les erreurs de mise en référence correspondent au passage a un niveau supérieur dans le
graphe. Les systémes de référence My, attachés aux machines-outils, ne sont pas
forcément distincts. Ceux—ci peuvent correspondre i la méme machine physique, mais
pour une autre mise en référence et une autre opération d'usinage. Les contraintes
fonctionnelles (traits discontinus) servent comme éléments de fermeture pour les chaines
correspondant aux équations de calcul. Ainsi, pour les dimensions /55 et /4, par exemple
(Figure 3.4), les dispersions (Dev) sont calculées & partir du graphe :

Dev(Mu) =& + (3.5)

DeviMis) = Gz + &y + & + S (3.6

Ce graphe permet également de calculer au Bureau de méthodes la dispersion relative a

la surface brute, incluant 3, la dispersion du brut :

Dev(Moy) = B+ & + &2 3.7

Le graphe simple présenté dans la Figure 3.4 s’emploie pour des analyses uniaxiales,
correspondant i la méthode "Al" de Bourdet. Cependant, ce graphe peut étre généralisé
pour des analyses 3D, ol des torseurs de dispersion remplacent les dispersions axiales, et
les opérations font intervenir les matrices de transport. Ce type de graphe a été utilisé
pour des analyses tridimensionnelles. Dans la section suivante, il sera exploité pour

valider des gammes de fabrication sur des exemples industriels.
3.4 Application sur des exemples industriels

Cette méthodologie sert a I'analyse de tolérances des pi€ces usinées. La simulation du
processus de fabrication inclut les dispersions de procédés et les erreurs des machines—
outils. On a ciblé deux objectifs. Le premier consistait i valider la gamme de
fabrication par la vérification du respect des spécifications de tolérances imposées en
design. Le deuxiéme tentait d'évaluer l'importance des différentes dispersions de

procédés et des erreurs machines-outils sur des tolérances critiques.
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3.4.1 Premier exemple industriel
Un premier exemple industriel a été étudié et une analyse de tolérances dimensionnelles

et géométriques a été réalisée. La Figure 3.5 présente une vue isométrique de la picce,

ainsi que les dessins de définition associés, obtenus a partir de CATIA®.
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Figure 3.5: Vue isométrique et dessins de définition (ex. 1)

On y retrouve les dimensions et différentes spécifications de tolérance : dimensionnelles,
d'orientation et de position. Les dispersions des procédés et les erreurs des machines—
outils ont été intégrées dans le modele. Dans ce but, on a construit une base de données

contenant des valeurs expérimentales des erreurs de positionnement et de fixation de la
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piece dans le mandrin [KOS 85] et des erreurs des machines—outils (de position,
angulaires et de perpendicularité) [PAH97). Le modele demandait également des
données géométriques extraites du modele CAO, des valeurs technologiques concemnant
la gamme de fabrication (épaisseurs de coupe, dimensions des mors, etc.), ou des

dimensions spécifiques des machines—outils.

Toutes ces données ont été structurées sous forme matricielle. Elles sont groupées dans
les vecteurs I et d (longueurs et diamétres), données technologiques (dg), dimensions des
machines-outils (dm), erreurs de positionnement (erpos) et erreurs concernant les

machines~outils (ermo).

3.4.1.1 Analyse de gamme (ex. 1)

Nous avons proposé une gamme de fabrication incluant quatre phases. Une image

synthétique de celle—i est présentée dans la Figure 3.6.
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Figure 3.6: Schéma synthétique de la gamme de fabrication (ex. 1)

Les surfaces de fixation et de serrage sont indiquées par des fléches, tandis que les

surfaces usinées par des chiffres encadrés E_ﬂ. Ces derniéres signifient que la surface “ij"
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c) tolérances de position :

a) tolérances de dimension : al: 70+0.1

b) tolérances d'orientation : bi: 1l o0slAlc| et b2: (/] 0.1IA].

@ 602mlAIB] et

et

a2: 165+0.05 .

+).1

cl:  $200%

Nous avons concentré notre attention sur trois types de spécifications de tolérances :

c2: 4x0 10“0(302

@

00.5m

A|Bwm

S

$0.2m

A|Bwm

3.4.1.2 Paramétres de dispersion et matrices de transport

positionnement et les erreurs cinématiques de la machine-outil.

Tableau 3.1: Paramétres DH (ex. 1)

avec les parameétres de Denavit-Hartenberg modifiés, synthétisés dans le Tableau 3.1.

i 1 2 3 4
a;.; [rad) -0.002 3.14199 3.14219 | 5.692.10°
3., [mm] 0.21 0.04 0.05 59.9998
O [rad] | -1.0472 | 0785398 | -0.2618 0.
di{mm] | 204975 | 209975 655. 0.
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Plusieurs systémes de référence ont été choisis, correspondant aux différentes modes de
fixation et de mise en référence. Ainsi, Rq correspond i la premiére mise en référence, et
29 coincide avec l'axe de la pigce brute. R, est associé a la deuxiéme fixation, et z; est
I'axe principal du tour, ainsi de suite. Les plans xy; correspondent aux plans de serrage
et on suppose qu'ils sont dans le voisinage du plan médian du mandrin. La position

relative des référentiels est calculée en prenant en compte les dispersions de

Pour ce cas, la position relative de Ry & Ry est calcuiée en fonction de ces dispersions

La réalisation simulée d’une surface a pour effet de « figer » ces référentiels sur la piéce.

IIs serviront a définir les EGRM associés aux surfaces SATT. Certains EGRM seront
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exprimés dans des référentiels particuliers pour effectuer les calculs d'analyse de

tolérances.
3.4.1.3 Analyse des phases de fabrication
34.1.3.1 Tournage, phases1et2

A partir du graphe de gamme (Figure 3.7), on identifie les surfaces usinées dans les
premiéres deux phases, les surfaces EI'«’I et respectivement@ a .

Le schéma présenté dans la Figure 3.8 met en évidence les erreurs de fixation et les

dispersions d'usinage pour la phase de tournage.

Figure 3.8: Surfaces obtenues dans les phases de tournage

Les plans de serrage x;y; correspondent & la phase "i+1". @, et a;| constituent les
dispersions de positionnement angulaire et respectivement axial, associ€s i la phase "f".
Celles—i proviennent de la base de données des dispersions de positionnement, erpos.
Ces éléments vont alimenter les matrices de transport DH. Ici, d'autres éléments

s'ajoutent, comme des paramétres géométriques du modéle CAO et des données
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technologiques concernant la gamme, extraites de dg.

G et 6 tiennent lieu d'erreurs sur les directions d'avance longitudinale et respectivement
transversale. Ces erreurs cinématiques proviennent de la base de données ermo. Ces
derniéres contribuent également a l'altération des surfaces usinées, et engendrent des

erreurs de forme.
3.4.1.3.2 Percage et alésage, phase 3

Les quatre longs trous, les surfaces @ a , s’usinent sur le méme centre de tournage.
La piéce est fixée sur la surface @](Figure 3.9). L'axe de l'outil z4 sera positionné par

rapport 2 z3. Ce dernier est I'axe principal de la machine-outil, et aussi l'axe d'indexation

dans cette phase.

Un seuil pour l'erreur sur I'angle d'indexation peut étre également trouvé dans la base de

données ermo. Dans les calculs, on utilise des valeurs aléatoires limitées par ce seuil.

Figure 3.9: Phase de pergage et alésage
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3.4.1.3.3 Fraisage, phase 4

Pour exécuter cette opération, la surface @de la piéce est fixée sur une table rotative

(Figure 3.10). Les surfaces E}\E}ont d'abord usinées, puis les surfaces E\@, aprés

un mouvement d'indexation de 90°.

Le référentiel Rs (Figure 3.10) attaché 2 la piéce (zs = z,) met en évidence une erreur de
positionnement par rapport au Rso, le référentiel du dispositif de fixation. Ce dernier
présente une erreur de positionnement par rapport au référentiel machine-outil Ry2. Les
erreurs cinématiques de la machine—outil, comme l'erreur de positionnement ou celle de
perpendicularité, imposent une position et une orientation corrigées de l'outil (référentiel
attaché Re) par rapport 2 sa position « idéale ». Le calcul tient compte de ces influences

des erreurs cinématiques de la machine—outil et des dispersions de fabrication.

Figure 3.10: Phase de fraisage
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Ainsi, la position relative des référentiels Ry a Ry, par exemple, s’obtient & l'aide des

paramétres de Denavit-Hartenberg présentés dans le Tableau 3.1.
3.4.1.4 Analyse de tolérances

A partir du graphe de la gamme de fabrication (Figure 3.7) on identifie les tolérances
critiques et on construit les chaines de calcul correspondantes. Les chaines de
fabrication servent & déterminer la position et l'orientation relative des surfaces usinées.
Les spécifications de tolérance issues de design constituent les maillons de fermeture

nécessaires pour compléter I'analyse de tolérances.

Les trois types de tolérances qui font l'objet de notre étude peuvent étre identifiés sur le
graphe comme suit :

® tolérances de dimension (al, a2)

® tolérances d'orientation (bl, b2)

® tolérances de position (cl, c2)

Quelques détails de calcul pour I'analyse de tolérances sont présentés dans les sections

suivantes.
3.4.14.1 Tolérances de dimension

al: 70x0.1.

Cette dimension est définie par la position relative des surfaces @ et @ L'analyse de
tolérances implique l'emploi d'un calibre virtuel pour ce cas. Le mouvement
d'ajusternent nécessaire est simulé par une rotation d'angle & autour d'un axe

d'ajustement ax, (Figure 3.8) :

ax, = unitv(Ryy; . ky X ka1) (3.8
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ol unitv signifie le vecteur unitaire et i, j, k sont les vecteurs unitairs des axes X, y, et

respectivement z.
& = Min [iql, 18]] = i8), parce que généralement les dispersions angulaires de

position dépassent les erreurs angulaires des machines—-outils.

R21,22 définit ce mouvement, une rotation d'angle &, autour de ax, transportant Ry en

Ry. Dans le référentiel Ryona:
Zey = Zcy + 6 (drd))2. 3.9
ZCz = lg-dml'q, R - erposay . (3[0)

On exprime ensuite ces points dans le référentiel de calcul, Ry, :
2
Cy =Tua - 100, Zc, I @3.11)

T 21
et de fagon similaire pour C, .

R31,22 transporte les points C, dans Cy, et C; dans C,. Leur position dans R, sera
21 21
Ci, =Tn22-C,; (3.12)

TP 2
et de facon similaire pour C,,.

La distance « réelle » entre les surfaces @Iet sera rdim :

rdim = Zcy + dof2:(1)] - 16)) (3.13)

Finalement, on va exécuter le test :

dim - tolérance < rdim < dim + tolérance (3.14)

Dans notre cas, la condition est vérifiée :

69.9 <70.01892 < 70.1



a2: 165+0.05 .

Cette dimension concerne la position relative des surfaces @ et @ La surface @]est
obtenue dans la phase de fraisage (Figure 3.10). Pour positionner cette surface on
considére 'axe M ;M3 du rectangle, ainsi que les distances entre M;, M; d'une part, et
l'axe z) = zs d'autre part. Les calculs s’exécutent dans le référentiel Rs. Ces points sont
générés par l'outil, donc la position relative du référentiel outil est calculée dans le
référentiel machine-outil Ry, en considérant les erreurs de la machine-outil. La boucle
est fermée par les matrices de transport Ta50 €t Tsos. Celles—i prennent en compte les
dispersions de positionnement pour le dispositif de fixation dans le référentiel machine-

outil Ry et respectivement les dispersions de fixation piéce / porte-piéce.

Finalement, nous avons obtenu aprés calculs :

dimin = 164.997650, dpax = 165.021639 et la moyenne, rdim = 165.009644 mm.

On peut constater que la condition (3.14) est vérifiée :
164.95 < 165.009644 < 165.05

3.4.1.4.2 Tolérances d'orientation

bl:| L] 0.05|AlC]. Cette condition implique de nouveau les surfaces @]et @

Nous avons construit la perpendiculaire xs1=0s M2 entre la surface @l et 'axe zs
(Figure 3.10), en considérant le point M, comme le centre du rectangle correspondant.
Le contrdle de la perpendicularité est fait dans le référentiel Ry, tourné par rapport au Rs
d'un angle ¥s autour de zs. En conformité avec la norme ANSI, section 6.6.4
[ASME 94], la surface @ doit étre comprise entre deux plans paralléles distancés de la
valeur de Ia tolérance, et perpendiculaires sur l'axe xs;. Les coins du rectangle généré
par l'outil seront calculés dans le référentiel Ry tout en considérant les erreurs

cinématiques machine-outil. Ensuite, les points résultants sont exprimés dans le
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référentiel de calcul Rs, et on calcule les distances extrémes, maximum et minimum,

relative au plan ys)zs;.

La dispersion de perpendicularité dpp, différence entre ces extrémes, est obtenue. Apres

calculs :

dpp = 0.036287 mm.

Dans I’instance actuelle, la tolérance de perpendicularité est respectée:
0.036287 < 0.05

b2: (/] 0.1|Al.

Cette tolérance concerne les surfaces @]et @ La surface de référence A est un plan
perpendiculaire sur I'axe z, (Figure 3.8). En concordance avec la norme ANSI, section
6.6.3 [ASME 94}, la surface @]doit étre comprise entre deux plans paralléles. La valeur

de la tolérance indique la distance entre ces plans,

La direction de mesure est : (21 X Zz1) X Z3;1. Nous obtenons finalement, aprés calculs, la
dispersion de parallélisme :

dpa = 0.08 mm

Celle-ci vérifie la condition imposée :

0.08 <0.1
34.143 Tolérances de position
Généralement, l'analyse de tolérances de position est plus difficile a réaliser. Elle

demande l'utilisation de calibres virtuels a plusieurs degrés de liberté, ainsi que des

calculs complexes, comme les procédures d'optimisation multiparamétriques.
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c1:9200'' [@l902mIAIB].

Dans l'interprétation ANSI, section 5.2 [ASME 94] pour ce type de tolérance de position,
B1Q. représentant l'axe réel associé i la surface @Figure 3.8) doit étre contenu dans un

cylindre d'axe 2.

Dans le référentiel Rron a :
B;=0:B;=(0,0, Zy, + 6,d3/21" (3.15)
Q:=0,Q:=(0, 0, dm) 5/2 - erposs ) (3.16)

avec : Zg; =-ls + dm, s/2 - erposs .

On utilise T2 pour exprimer les vecteurs B, et Q» dans le référentiel R,. Ensuite, on fait
une projection sur la référence A, le plan x,y, et on sélectionne la distance maximale

relative au point O,.

Finalement, on vérifie le respect de tolérance. Dans ce cas, on a obtenu :

Max [ 0.043077, 0.096655] < 0.1, donc, la tolérance est respectée.

2:4x010%" |®[605m |A[BM|C
®[902m |ABMm

Cette spécification est une tolérance composée de position, avec multiples segments

simples de controle. Elle concerne la position relative des surfaces il (Figure 3.9).

En conformité avec la norme ANSI, section 5.4 [ASME 94}, le groupement composé par
les zones de tolérances cylindriques associées aux "features” (FRTZF) aura un degré de
liberté (rotation) par rapport aux zones de tolérances cylindriques faisant gabarit mobile,

et associées au groupement ("pattern”, PLTZF).
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Les axes « réels » KiL; doivent étre inclus dans les domaines résultant de 'intersection de
ces cylindres. z4 est I'axe de l'outil positionné par le centre de tournage. 2z est l'axe
principal de la machine—outil. La piéce est indexée autour de l'axe z3, et on prend en
compte une erreur d'indexation angulaire. Les référentieis R; et Ry sont positionnés en

fonction des erreurs cinématiques considérées de la machine-outil.

Les points K; et L; , i=1...4 sont exprimés dans le référentie! machine-outil. Les matrices
de transport positionnent K; et L; dans le référentiel R, prenant en compte les dispersions
de fabrication. Ensuite, on fait une projection sur le plan de référence A. Les positions

des points sont testées par rapport 3 PLTZF et FRTZF en utilisant les calibres virtuels.

Wi PLTZFcyl )

FRTZFcyl
20

)

Figure 3.11: Validation de la tolérance de position composée (ex. 1)

Une procédure d'optimisation basée sur la méthode MiniMax nous a permis de trouver
I'angle de rotation (0.0043°) minimisant la distance maximale entre les projections des

points et FRTZF. Aprés calculs, on a constaté que la position relative de PLTZF vérifie



la tolérance de position qui le concerne :
0.157574<05/2

Par contre, la tolérance de position relative & FRTZF n'est pas vérifiée :
0.154039>02/2

L'image présentée dans la Figure 3.11 met en évidence les projections des points K; et L;,
limitant les axes des alésages «réelles » (Figure 3.9), sur la référence A. On observe

également leur position relative par rapport aux cylindres représentant PLTZF et FRTZF.
3.4.1.5 Analyse de sensibilité

Dans la plupart des cas industriels, il y a des spécifications de tolérance critiques
imposées en design. Celles—ci peuvent étre identifiées et imposent des difficultés en
fabrication, ou des technologies cofiteuses pour qu'elles soient respectées. Dans ces
conditions, il serait trés utile pour l'ingénieur de procédés de connaitre les paramétres
essentiels qui influencent une certaine tolérance. Il pourra ainsi agir en conséquence.
Cela serait possible si on était en mesure de réaliser une étude de sensibilité dans

I'analyse de tolérances en fabrication.

Cet aspect €tait un de nos buts dans la recherche. Il faudrait utiliser une approche de
calcul symbolique pour I'analyse de tolérances, afin de "filtrer" les dispersions de procé-
dés de fabrication qui y interviennent et déterminer leur pondération. Mathematica®, un

logiciel puissant de calcul formel, nous a permis d'atteindre cet objectif.

A partir du modele de calcul pour I'analyse de tolérances en fabrication, nous avons mis
au point un « filtre » de paramétres, basé sur un calcul symbolique en plusieurs étapes.

Les parameétres en cause sont les dispersions de fabrication et les erreurs des machines—
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outils. Des régles de simplification ont été¢ employées afin d'éliminer les trés petites
influences simples ou combinées. Notons que ces paramétres concernent principalement
les matrices de transport, restant les mémes pour une gamme de fabrication donnée. Les
conclusions tirées méritent révision dés que la gamme change. Pour chaque
spécification de tolérance étudiée, nous avons obtenu finalement une fonction filtrée
représentant la variation de cette tolérance en fonction des principaux paramétres de
procédés de fabrication. Les coefficients, notés de fagon générique c;, apparaissant dans
ces fonctions sont des valeurs numériques. Celles—ci sont calculées essentiellement a
partir des données géométriques caractérisant chaque spécification de tolérance. co est
une constante qui compense les valeurs résiduelles, d'autres dispersions de fabrication

(les petites influences) intervenant dans le modele de calcul.

Dans les prochaines sections, plusieurs résultats et quelques commentaires concernant

chaque type de tolérance étudiée sont briévement présentés.

3.4.1.5.1 Tolérances de dimension

a2: 165 +0.05
Aprés avoir appliqué un « filtre » de calcul formel, nous avons obtenu une fonction qui
exprime la dispersion dimensionnelle en fonction de as, I'angle de dispersion angulaire

de position pour la phase 4 (fraisage) et de sxy, l'erreur de perpendicularité de la

fraiseuse dans le plan XY :

DeV( d )= ¢, + [ G2, SXy+C, SXy 2+, SXy Ol +c, O} (3.20)

Dans la Figure 3.12 on constate la contribution de ces paramétres sur la tolérance de

dimension. Il est évident que I'angle a5 a l'influence prépondérante.
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Figure 3.12: Sensibilité de la tolérance dimensionnelle

3.4.1.5.2 Tolérances d'orientation

bi: L] ooslAlC].

Dans ce cas, la fonction de dispersion représente la variation de la distance maximale
entre les points extrémes de la surface @ (Figure 3.10), en fonction de o5 et sxy :
€, + ¢ SXY + €, 8KV +C, 0 +C XY + o

= (3.20H
\/(6‘7 +CaSIY)2 +(Cy +CpSXy+cy, 0 )

Devipp)=c,+

Figure 3.13: Sensibilité de la tolérance d'orientation
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On remarque ici une variation planaire (Figure 3.13), ot l'influence principale est due &

l'angle as.

3.4.1.5.3 Tolérances de position

c2: Le but était d'identifier les principaux facteurs dont dépend la tolérance de position
composée concernant les quatre trous. Le modele d'analyse fournit I'expression des
distances entre les projections des points K;, L sur la référence A (Figure 3.8) et les
centres des zones de tolérance. Dans ce cas, la fonction de dispersion de la tolérance de

position représente la distance maximale entre ces points et FRTZF.

Apres filtration et simplifications nous avons obtenu :

Dev{ p)=cy+y(c, +a, +C,0, +, 0 f +(c, +c;ay +c @ +¢, 0, ) (3.22)

ol ay, azet o, o» sont les dispersions de positionnement radial et respectivement axial

pour les phases | et 2.

A partir de (3.22), nous avons retenu d'abord les dispersions angulaires en remplagant les

dispersions radiales avec les valeurs numériques.

Figure 3.14: Sensibilité de tolérance de position, Dev = f(o,, o)
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On remarque (Figure 3.14) que o5, la dispersion angulaire de positionnement pour la

phase 2 constitue I'influence principale sur cette tolérance de position.

Ensuite, nous avons fait ressortir I'impact des dispersions radiales (Figure 3.15), parmi
lesquelles as a la plus grande influence.

0.2
15 2t {mm]

8.1
g.05

0.2
0.15
o, =@

0.05

WL N W . W

0.05
Q.1

o.18
g2 a2 [mm]

Figure 3.15: Sensibilité de tolérance de position, Dev = f(a,, a;)

Dans la Figure 3.16 nous avons mis en évidence les influences des dispersions associées
a la phase | d'usinage. On constate que les dispersions angulaires ont un impact plus
grand que celles radiales sur cette tolérance de position.

0.2 al [rm]
0.15

— >
Ny \\“aﬁ' ‘ 0.3
R T T R
R TR A S o2
Dev (p}
Ol o)

0.5 | al[°]

Figure 3.16: Sensibilité de tolérance de position (phase 1)
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Les influences des dispersions associées 2 la phase 2 sont exposées dans la Figure 3.17.

Figure 3.17: Sensibilité de tolérance de position (phase 2)

Globalement, on peut conclure que les dispersions angulaires ont la plus grande
influence sur la tolérance de position étudiée. D'autre part, la deuxiéme phase d'usinage,

plutdt que les autres, affecte plus particuliérement cette spécification.
3.4.2 Deuxiéme exemple industriel

Cette méthode d'analyse de tolérances a été appliquée pour valider la gamme de
fabrication sur un deuxiéme exemple, oll nous nous sommes intéressés a d'autres types

de tolérances géométriques de position.

La Figure 3.18 montre une vue isométrique de la pi¢ce, dont le modéle CAO s’obtient
dans CATIA®. Les dessins de définition associés sont présentés dans la Figure 3.19,
incluant plusicurs spécifications de tolérances (dimensionnelles, d'orientation et de
position). Nous avons utilisé la méme méthodologie de calcul, aprés avoir constitué une
nouvelle base de données, spécifique pour cette piéce, concernant la géométrie et la

gamme de fabrication.
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Figure 3.18: Vue isométrique (ex. 2)
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Figure 3.19: Dessins de définition (ex. 2)

34.2.1 Analyse de gamme (ex. 2)

Les cinq phases prévues par la gamme de fabrication sont illustrées de fagon synthétique

dans la Figure 3.20. Ici, les fixations et les surfaces usinées dans chaque phase sont

indiquées.
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Figure 3.20: Schéma synthétique de la gamme de fabrication (ex. 2)

Pour les premiéres deux phases on emploie un tour conventionnel. La troisi¢me phase
est réalisée sur une fraiseuse-aléseuse horizontale 3-axes munie d'une table rotative. Les
demiéres deux phases sont exécutées sur une perceuse-aléseuse. Afin de mettre en
ceuvre une analyse de tolérances tenant compte des dispersions de procédés, on a

construit le graphe de gamme (Figure 3.21) associé.

Dans ce cas, nous avons ciblé également plusieurs types de tolérances :
® tolérances de dimension : t1: 165+0.05 .
® tolérances d'orientation : t2: et t3: | 1| 00.06 mi A] .
" [ol004m!A]B] et

® tolérances de position: 4:6x¢8
15:4x95H? | o 1605m|C Al B|
$02m | C
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Figure 3.21: Graphe de gamme présentant uniquement les spécifications cible (ex. 2)

3.4.2.2 Dispersions et matrices de transport

Plusieurs référentiels sont définis correspondant aux différentes mises en référence. Les
surfaces [ij sont obtenues dans la phase "i" d'usinage et la géométrie associée est
exprimée dans le référentiel R;. Ces systémes de référence, avec la géométrie associée,

sont virtuellement « figés » et servent ultérieurement a I'analyse de tolérances.

La position relative des référentiels R...R3 s’obtient en considérant les dispersions de
procédés et les erreurs machine—outil. Les paramétres DH obtenus dans ce cas sont

présentés dans le Tableau 3.2.



Tableau 3.2: Paramétres DH (ex. 2)

i 1 2 3
;. [rad] 0.002 3.14199 3.14119
;. [(mm] 0.6 0.05 0.04
6; [rad] -1.0472 0.785398 0.523599
d; (mm] 13.025 130.01 -100.

3.4.2.3 Analyse de tolérances

Dans cette section, on passe en revue les résultats obtenus, aprés avoir fait une analyse

des phases de fabrication et de la géométrie des surfaces associées.

tl: Tolérance dimensionnelle : 165+0.05.
Cette dimension concerne les surfaces @ and @ L'analyse de tolérances impose

I'utilisation d'un calibre virtuel.

Aprés calculs on a évalué la dimension «réelle » tenant compte des dispersions de
procédés : rdim = 165.006455 mm.

La tolérance dimensionnelle est vérifiée : 164.95 < 165.006455 < 165.05

Notons que, dans ce cas, la précision apparemment trés bonne est due partiellement &
une compensation favorable entre 'écart de positionnement axial et les autres écarts et

erreurs des machines-outils. Le calcul symbolique le met en évidence.

Les tolérances dorientation sont traitées en conformité avec la norme ANSI,

section 6.6.3 (parallélisme) et section 6.6.4 (perpendicularité). Aprés calculs nous avons
obtenu :
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2 : Tolérance de parallélisme |/} 0.1l A]: 0016 <0.1.

13 : Tolérance de perpendicularité : 0.005999 < 0.06 .

L'analyse de tolérances de position a tenu compte des erreurs angulaires et de perpendi-
cularité de la perceuse-aléseuse. En outre, on a intégré dans les calculs I'erreur de
positionnement, pour laquelle une valeur aléatoire limitée par un seuil a été considérée.

Pour la vérification des tolérances de position il a fallu employer des calibres virtuels et
des procédures doptimisation multiparamétriques. La définition des références, la
cinématique et les degrés de liberté des calibres ont été établis en conformité avec la

norme ANSI, section 5.3.2 (spécification t4) et respectivement la section 5.4.1

(spécification t5).
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Figure 3.22: Tolérance de position #4 (ex. 2)

On expose plus loin les résultats obtenus aprés calculs, ainsi que des images graphiques
correspondantes a cette analyse pour les deux spécifications de tolérance de position,

t4 (Figure 3.22) et respectivement t5 (Figure 3.23).
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t4 : Tolérance de position: 6 x ¢ 8‘%l | ®|904mlAl El .

Apres calculs : 0.137598 < 0.2, ce qui signifie que la tolérance est respectée.

t5 : Tolérance de position 4 x ¢ 5 H7 00.5m | C| A[ Bl
®
$02m|C

Pour le groupement PLTZF, la distance maximale calculée était : 0.112216 <0.25
Pour le groupement FRTZF, avec une méthode MiniMax on a obtenu : 0.046769 < 0.1

En conséquence, cette tolérance de position est vérifiée.

ylr

4

Figure 3.23: Tolérance de position composée 5 (ex. 2)

3.4.24 Analyse de sensibilité

Trouver les paramétres essentiels influencant certaines spécifications de tolérances
présente toujours un défi. En utilisant le calcul formel, nous avons réalisé une étude de

sensibilité permettant de « filtrer » les influences.
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On présente ici le résultat obtenu sur l'analyse de sensibilité associée a la tolérance de
dimension. La dispersion dimensionnelle (Dev) dépend des dispersions angulaires,

radiales et axiales de positionnement associées aux phases 1 et2 :

Dev(d) = flay, o1, 04, &, 0. 5) (3.23)

Aprés avoir éliminé les influences infimes, on trouve finalement :
2
Devid )=c,+c a -9, (3.24)

Dans la Figure 3.24 on présente graphiquement la contribution de ces paramétres sur la

dispersion dimensionnelle. On remarque que & a la plus grande influence.

Figure 3.24: Sensibilité de tolérance dimensionnelle (ex. 2)
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CHAPITRE 4
ANALYSE DE TOLERANCES EN CONCEPTION

Ce chapitre expose une méthode de traitement de tolérances en conception, permettant
de calculer les zones de tolérances composées (ZTC) a partir dune chaine de
spécifications de tolérances. Cette méthode originale s'appuie sur les travaux de
M.Giordano [GIO 99] concemnant les représentations des zones de tolérances et utilise
des polytopes associés dans l'espace de déviation. Les TPD associés i chaque surface de
la chaine sont transportés sur la surface cible et agissent en tant que générateurs de
perturbations. IIs sont appliqués aux plusieurs points définissant la surface nominale et

engendrent ainsi des points de la zone de tolérance composée.

4.1 Contraintes entre surfaces

Généralement, une tolérance consiste en une contrainte associée & une surface par
rapport A une autre surface (référence). On peut identifier plusieurs types de contraintes :
@ contraintes géométriques, associées aux surfaces appartenant & une méme piece,

@ contraintes de contact, associées aux surfaces voisines appartenant i deux piéces
en contact,
@ contraintes d'assemblage, associées a deux surfaces quelconques appartenant a

deux piéces différentes dans un assemblage.

Dans le cadre de notre étude des tolérances en conception, nous nous attardons sur les

contraintes géométriques associées a une seule piéce mécanique.
4.1.1 Contraintes géométriques et de contact

En conformité avec la modélisation de surfaces présentée au chapitre 2, la surface
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« réelle » (Sg) est approximée par une surface de substitution. Celle—ci sera déplacée par

rapport a la surface nominale par les TPD, les facteurs « perturbateurs ».

Dans la Figure 4.1 on identifie la surface associée S,, déplacée par rapport i la surface

nominale So, effet du TPD {t}og, = (to, ®o} réduit au point O, dans le référentiel Ro.

kt

(k-1)t

Figure 4.1: Contrainte géométrique associée a S,

Ainsi, un point M quelconque de la surface nominale Sy se retrouvera dans M', sur S,.
Rappelons que les surfaces nominales sont des surfaces idéales par définition. Ce
modele utilise donc les surfaces de substitution, donc idéales, et ne prend pas en compte

les défauts de forme.

La zone de tolérance ZT limite un domaine de l'espace autour de S, dans lequel la sur-
face de substitution S, doit étre comprise. Elle s’obtient par le décalage de la surface
nominale Sy sur la direction normale n, dans les deux sens : +(k-I)tet —kt,ou 0 <k < 1.
La contrainte géométrique imposant que S, soit dans la zone de tolérance ZT peut étre
présentée sous forme mathématique comme suit :

V MeS§, et 0<k<1i , (k-Dr<tmo-n<kr,ol 4.1)
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tmo est le déplacement du point M dans Ry.
n est le vecteur unitaire normal a la surface nominale Sy, et orienté de maniére a ce que

la direction positive corresponde a I'extérieur de la matiére.

Le déplacement de tout point M peut €tre exprimé en fonction des composantes du
torseur To dans Ry, réduit au point O :

ty = to + o x OM 4.2

Si les composantes des vecteurs OM et n sont OM = [d,, d,, d,)" et m = [ny, ny, n,]T,
to= [t 1, £:]" et o = [@h @, @)", alors en utilisant (4.2), la condition (4.1) devient :
(k-1 < (1 + B -3dy)n; + b+ Bd-@dny + (1+0rd-dn < kt (4.3)

Les six composantes du TPD au point O dans R, constituent les inconnues. Pour tout
point de la surface Sy on peut trouver une condition (4.3). Si on considére n points de la
surface nominale, on obtient un ensemble de n conditions caractérisant la contrainte

géométrique induite par la zone de tolérance associée a la surface S,.

Les contraintes de contact concernent des surfaces voisines appartenant & des objets
différents pouvant former un assemblage. Les 13 contraintes présentées dans le tableau

2.1 résument la position relative des surfaces.

A partir du méme raisonnement que celui appliqué a la contrainte géométrique sur la
surface Sy, la spécification de contact peut étre formalisée [TEI99] par un ensemble
similaire de contraintes de contact entre deux surfaces. Pour un contact plan/plan par
exemple (Figure 4.2), correspondant i deux surfaces S, et S; nominalement paralléles &
une distance d et associées & deux piéces, on considére les deux vecteurs unitaires
normaux aux surfaces, z; et 23, orientés vers ['extérieur de la matiére. Soit S, une surface

de contact obtenue comme intersection entre S, et S» :



80

S=8,n8; avecd=0 4.4)

L'ensemble des contraintes de contact pour la surface plane S est dans ce cas :

21X2=0,2,.2,<0 (4.5)

La contrainte de positionnement est :
0<d<D (4.6)

avec D la limite supérieure de positionnement de la surface S.

Un contact permanent entre les surfaces S, et S» implique D =d = 0. Si S n'est pas un

plan, cette contrainte ne peut étre définie et les conditions (4.5) ne sont pas vérifiées.

Figure 4.2: Contrainte de contact entre deux plans

Pour tout point O situé entre S et S> ol on connait le TPDona:

VMeS,0<(to+ 0o x OM)n<D 4.7

Si l'axe z est perpendiculaire 3 S, onan = [0, 0, r,]" et (4.6) devient:

V MeS , 0< (1 +ady-a3din, <D 4.8)
Les contraintes de contact (4.8) traduisent en effet les trois degrés de liberté du joint
appui plan.
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4.1.2 Contraintes d’assemblage

On considére les contraintes d'assemblage comme des contraintes fonctionnelles

concernant des surfaces appartenant a des objets différents.

Supposons un assemblage 4 "p" piéces (Figure 4.3), et une contrainte fonctionnelle sur
une surface de la pigce / et une surfaces de la piece p. On note par Sy, S et
respectivement Sy, S, les surfaces nominales et les surfaces de substitution associée aux
piéces / et respectivement p. La position relative des surfaces S; et Sp est une
combinaison des spécifications géométriques et de contact des piéces composantes de

l'assemblage.

Une formalisation de la contrainte fonctionnelle s’obtient ainsi du graphe de la

. Figure 4.3 en utilisant des relations similaires aux contraintes géométriques.
r—ﬂ——%
; Spn pidce p
|
|
1 g P
| pikce j specnt?ca.tlons geon'le'mqu’es N
; — combinaison de spécif. géométriques
; - et de contact
! piece i . . '
; —— contrainte fonctionnelle d'assemblage
‘ [Stn] pidce |
— (1]
Figure 4.3: Graphe d’assemblage.

4.2 Représentation des zones de tolérance

. Généralement, une zone de tolérance forme un domaine permis ol peut se situer une
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surface par rapport a une référence, cette derniére étant associée a une autre surface.
L’association d’une référence compléte 2 une surface fait parfois défaut. Dans ce cas, on

emploie des EGRM associées aux SATT, comme le mentionne A. Riviére [RIVI93].

Chagque type de tolérance imposée sur un dessin de définition établit une contrainte entre
deux surfaces pouvant se traduire par un couple cinématique. Les degrés de liberté
permis sont les composantes non nulles du TPD associé 4 ce mouvement de perturbation

permis par la structure cinématique mise en place.

Giordano [GIO 93] a appelé ces TPD des torseurs de déviation dans le cas dune
spécification de tolérance associée 3 une piéce, ou torseurs jeu dans le cas d'un
assemblage. Riviére [RIVI93] a présenté dans sa thése les 44 cas de tolérancement
obtenus 4 partir des 28 cas d'association de SATT basés sur les sept classes de surfaces

élémentaires considérées.

4.2.1 Modes de représentation

La zone de tolérance s’exprime dans l'espace euclidien ou dans l'espace de déviation
associé au TPD. Entre ces deux espaces, une comrespondance permet d'utiliser les deux
environnements pour représenter les zones de tolérance. Les torseurs de déviation
appartiennent 4 un espace 2 6 dimensions. Donc, si la dimension de l'espace de
déviation (le nombre de composantes non nulles) excéde 3, on pourrait représenter
uniquement une projection de la ZT sur deux ou trois dimensions. Un autre mode de
représentation est |’expression mathématique du systéme d'inéquations dans l'espace de

déviation.

En conclusion, on peut considérer trois types de représentation des zones de tolérance :

¢ par une ZT dans I'espace euclidien
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® par un domaine dans I'espace de déviation

® par un systéme d'inéquations

Notons qu'il est toujours possible d'exprimer une ZT de l'espace euclidien dans I'espace
de déviation ou par un systéme d'inéquations. Par contre, il n'est pas toujours possible de
trouver la ZT de l'espace euclidien correspondant 2 un domaine donné dans l'espace de

déviation.

4.2.2 Exemples de représentations des zones de tolérance

Les exemples suivants mettront en évidence cette triple représentation, ainsi que
I'approche cinématique permettant d'établir les composantes de l'espace de déviation.
Dans la Figure 4.4 il s'agit d'une tolérance de position et de parallélisme d'un cylindre par

rapport a un plan.

7 s

/), ek

Figure 4.4: Tolérance géométrique d'un cylindre par rapport a un plan

*N
[}
¥

S

Espace de déviation

Cette tolérance géométrique impose que I'axe du cylindre soit compris entre deux plans
paralléles a la référence A, positionnés entre elles i une distance donnée par la valeur de
la tolérance (t;). Ce type de tolérance active uniquement deux ddl dans l'espace de
déviation : la rotation autour de I'axe x (o) et la translation au long de y (v). La tolérance

de parallélisme (t,) est une nouvelle contrainte restreignant la rotation autour de x a t»/c
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(Figure 4.4). Le systéme d'inéquations associ€ au domaine dans l'espace de déviation est

donné par les relations :

- <dac+2v<y
-t <oec-2v<y, 4.9
-t <0Cc<t,

Le cas d'une tolérance de position d’un plan est présenté dans la Figure 4.5. Ici, on peut
facilement identifier les ddl dans l'espace de déviation, associés au joint cinématique
appui plan : u, B et y. Les valeurs extrémes des paramétres de déviation dépendent de la
géométrie de la piece limitant les déplacements permis. La ZT dans l'espace de
déviation correspond ainsi 2 un octaédre dont le volume enferme toutes les combinaisons
possibles des déplacements. Deux plans paralleles a la référence A, dont la distance

relative est ¢, limitent la ZT dans l'espace euclidien.

\y Ay

et

-
[a] @A Espace euclidien ~ Espace de déviation

Figure 4.5: Tolérance de position pour un plan

La troisitme forme de représentation est fournie par I'ensemble des inéquations

définissant cet octaddre dans l'espace de déviation :
—t<yb+Pc+u<t
—t<Yb+Pc-2u<t
—t<yb-Pc+2u<t
~t<yb-Pc-2u<:

(4.10)
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La tolérance de position d'un cylindre par rapport a un autre cylindre est présentée dans

la Figure 4.6.

o LT F

o

= 5/7/// Espace euclidien

Ve Espace de déviation

Figure 4.6: Tolérance de position entre deux cylindres

Les ddl actifs pour ce cas sont v, B et v, et la ZT dans l'espace de déviation sera un
volume complexe obtenu par l'intersection de deux cylindres de rayon #/h positionnés 4
un angle de 2.ArcTan(2/h). Un cylindre d'axe x et de diamétre ¢ représente la ZT dans
l'espace euclidien. Le systéme d'inéquations associé définit le volume dans l'espace de
déviation :

h., ho to
v+12) +(Bz) <)
h, to
2) <(2)

I .10
(v "YE)2 +(B

La résolution des systémes d'inéquations quadratiques est difficile. On peut linéariser de
tels domaines en le discrétisant par des polytopes. Cette nécessité s’accroit d'autant plus
que la méthode proposée pour le calcul des zones de tolérances composées utilise une

approche « convex hull » basée sur la résolution des systémes des inéquations linéaires.
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Pour ce dernier cas, par exemple, on peut approximer le cercle par un octogone régulier.

Le domaine linéarisé équivalent sera un polyédre défini par :
h h t
v+Y—)cosO+P—sinB<— 4.12
v+7v7) B2 5 (4.12)

avec : 0 =2n1/8, i=0..7

Ainsi, pour chaque spécification de tolérance on pourra obtenir un polytope convexe

dans l'espace de déviation.
4.2.3 Variables de I'espace de déviation

La dimension maximale de l'espace de déviation est 6 et dépend du type des surfaces
tolérancées. On utilise une formule de calcul [GIO99] démontrée par Gaunet

[GAU 94], permettant de déterminer la dimension de I'espace de déviation.

Considérons deux surfaces appartenant 3 une méme piéce, une tolérancée par rapport a
l'autre, et chacune ayant k; mouvements invariants. De plus, la piéce possede elle-méme
son propre degré de liberté global m, c'est-a-dire qu'il y a (6-m) parameétres a choisir
arbitrairement pour obtenir un référentiel. Dans ces conditions, la dimension de I'espace
de déviation sera :
vt=6-(k;+k))+m 4.13)

ou vt est la dimension de 'espace de déviation, qui correspond au nombre maximal de
variables a tolérancer.

ki, k2, degrés de liberté des deux surfaces.

m, degré de liberté global de la piéce.

La dimension de l'espace de déviation égale le nombre des inconnues hyperstatiques
obtenues par une analyse statique de la piece. Le degré d’hyperstaticité d'un systéme

mécanique se calcule par la différence entre le nombre des inconnues statiques et le rang
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du systeme lin€aire associé [BEN 96]. Supposant une piéce en équilibre sous l'action
des forces externes, les inconnues sont les forces de contact pour chaque surface. Le
rang du systéme associé est (6-m) et le nombre d'inconnues est (6-k;)+(6-kz). On observe

donc que le degré d'hyperstaticité égale ta dimension de l'espace de déviation.

Ainsi, on associe un petit déplacement i une force hyperstatique inconnue et une petite
rotation 3 un moment hyperstatique inconnu. Une telle analyse permet non seulement de
calculer la dimension de Fespace de déviation, mais également d'identifier les variables
qui y apparaissent. Par exemple, pour le cas de la Figure 4.6, le systéme des équations
statiques posséde 8 inconnues et le rang est 5. Une analyse statique nous montrerait
I'impossibilité de calculer les forces sur 'axe y et les moments autour des axes y et z. En
conséquence, les inconnues pour tolérancement (les ddl actives dans l'espace de

déviation) seront v, f et v.

Pour le cas présenté dans la Figure 4.4, la référence est un plan et la surface tolérancée

estuncylindre.Ona: k; =3, k2 =2, m = [, et on obtient vt = 2.

Dans le cas de la Figure 4.6, les deux surfaces sont des cylindresetona: k; =2, k; = 2,
m = [. Aprés calculs, on trouve la dimension de l'espace de déviation, vt = 3.

Il faut remarquer que le nombre de variables tolérancées peut étre inférieur a la
dimension de l'espace, car les contraintes fonctionnelles n'imposent pas toujours des

tolérances sur toutes les composantes.
4.3 Polytopes
Les spécifications géométriques et les contraintes fonctionnelles se traduisent par un

ensemble d'inéquations dont l'image forme un polytope. Ce dernier provient de

I’intersection de demi plans.
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Un ensemble P de R? est un polyzdre convexe de dimension d s'il représente I'ensemble
des solutions d'un systéme d'inéquations linéaires. Un polytope convexe (d-polytope) est
un polyédre convexe borné [FUK 00]. De fagon usuelle, les polytopes convexes se

nomment simplement polytopes.

Pour un sous-ensemble S de points de R, le « convex hull » conv(S) est défini comme
l'ensemble minimal de R contenant S. Le calcul d'un «convex hull » signifie la
détermination du conv(S) pour un ensembie fini de points § = (p;, pa,....pal de F. Le
« convex hull » s’obtient généralement comme une intersection de demi-espaces :

conv(S) =[xl Ax<b} (4.14)
oit b est un vecteur, beR", meN.

A est une matrice, AeR™.

Chaque inéquation non redondante du systéme correspond 3 une facetie du conv(S).
Ainsi, le probleme du « convex hull » est connu aussi comme le probléme d'énumération
de facettes. Certains auteurs désignent pour son calcul la détermination des points
extrémes du conv(S) ou l'équivalent, la détermination des points redondants de S. Ceci

reste toutefois un probléme pius simple que le probléme initial du « convex hull ».

Une représentation graphique des polytopes devient possible si d <3. Un point constitue
un O-polytope, un segment de droite donne un l-polytope, un 2-polytope découle d’un

polygone et un 3-polytope s’assimile & un polyédre convexe.
4.3.1 Somme de polytopes
Les zones de tolérance associées aux surfaces constituent des polytopes dans l'espace de

déviation. La zone de tolérance composée associée a une surface cible formera un 6-

polytope dans l'espace de déviation, obtenu comme somme de polytopes. La somme des
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polytopes est formalisée mathématiquement par la somme de Minkowski de polytopes

[GRI93]. Cette opération bénéficie des propriétés de commutativité et d’associativité.

4.3.2 Calcul du « convex hull »

La méthode de calcul proposée utilise le 6-polytope résultant comme « générateur de
perturbations » sur la surface cible. Un ensemble de points est engendré dans l'espace
euclidien. Ces points appartiennent a la frontiére de la zone de tolérance recherchée. La
derniére étape de calcul de cette zone de tolérance composée est le calcul du 3-convex

hull associé, dans l'espace euclidien.

Ce sujet est un probléme ouvert de la géométrie algorithmique (computational
geometry), une discipline scientifique née autour des années 1975. Depuis, ce domaine a
connu un essor considérable et des intenses travaux de recherche se déroulent

actuellement notamment aux Ftats-Unis, Japon, Allemagne, France et Suisse.

Nous citons ici les recherches menées au Geometry Center, un Centre de Recherche
Mathématiques de I'Université de Minnesota 3 Minneapolis, aux Etats-Unis. Ici a été
réalisé Qhull, un logiciel multi-plateformes puissant permettant de calculer des « convex
hulls », des triangulations de Delaunay et des diagrammes de Voronoi. Il est écriten C a
partir d'un algorithme original Quickhull, et gére de maniere efficace les erreurs
d'arrondi. Ce logiciel permet des calculs des «convex hull », de leurs volumes et

surfaces dans des hyper-espaces allant jusqu'au 8-d.

Parmi d'autres recherches dans ce domaine nous signalons celles de Komei Fukuda du
Département de Mathématique de I'Institut Fédéral Suisse de Technologie et celles de
Wouter Meeussen d'un Centre de Recherches Appliquées en Belgique. Ce dernier a

proposé ConvexHull, un programme Mathematica permettant de calculer des « convex
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hull » en 3D, ainsi que le volume et la surface du polyédre convexe. Ce programme a été

mis sous forme de « package » par Eric Weisstein, le créateur de MathWorld.

Notre stratégie a été organisée sur deux directions : une premiére voie, exploitant le code
C de Qhull a travers l'interface MathLink de Mathematica, et l'autre voie utilisant les

« packages » Mathematica, moins performants et limités a 2D et 3D.

Nous avons concentré beaucoup d'efforts pour l'exploitation de Qhull et plusieurs
avancées ont été possibles grice aux contacts établis avec P.J.Hilton, responsable de
MathLink chez Wolfram Research, et avec des membres de I'équipe du professeur
B. Barber de I'Université de Minnesota, ol Qhull a été développé. Toutefois, nous
n'avons pas pu exploiter convenabiement Qhull A partir de Mathematica. Plusieurs
limitations concernant ['utilisation de ses options persistent encore, et demandent le
développement de fonctions spéciales Template pour linterface Mathlink. Dans ces
conditions, nous avons exploité les « packages » Mathematica qui ont permis de valider

notre programme de calcul pour les zones de tolérance composée (ZTC).
4.4 Calcul de la zone de tolérance composée

On retrouve souvent sur des piéces usin€es certaines surfaces critiques ou les
spécifications de tolérance sont difficile 2 accomplir. Elles sont définies dans une chaine
de tolérances qui suit généralement la gamme de fabrication. La surface critique est une

surface cible pour laquelle on évalue la zone de tolérance composée (ZTC), et on
cherche les facteurs d'influence.

4.4.1 Indice de zone de tolérance

A chaque surface d'une chaine de tolérances correspond une zone de tolérance simple

(ZTS), y inclus pour la surface cible. Ces zones de tolérances peuvent étre exprimées
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dans 'espace euclidien ou dans V'espace de déviation.

Nous avons défini un indice, appelé indice de zone de tolérance (iZT), exprimé par :

iZT = 4.15)

ZTs
oll Vzr. et Vzr. représentent les volumes des zones de tolérance composée et

respectivernent simple dans I'espace euclidien, associés i une surface donnée.

Cet indice peut fournir une information quantitative concemant l'influence des autres
tolérances de la chaine sur la tolérance de la surface cible, ol s’accumulent les effets des
tolérances en amont. Le résultat dépend du positionnement relatif macrogéométrique

des surfaces, de la nature des tolérances, ainsi que de la valeur des tolérances.

L'indice a une valeur supra unitaire. Plus les influences sont grandes, plus cette valeur
augmentera. On pourrait donc imaginer une procédure d'optimisation d’une chaine de

tolérances en conception dont la fonction objectif serait de minimiser iZT.
4.4.2 Méthode de calcul de la ZTC

Nous avons mis en place une méthode de calcul numérique, ol le modéle CFAQO de la
piece fournit toutes les informations de départ pour le calcul de la ZTC. Cependant,
aprés avoir identifié la surface cible et la chaine de tolérances associée, une analyse
cinématique s'avére nécessaire. [l faut identifier les liaisons cinématiques associées aux
surfaces, les degrés de liberté et les polytopes correspondant aux zones de tolérance

simple dans I'espace de déviation.

Afin de pouvoir combiner tous les polytopes de la chaine, on les discrétise en retenant
plusieurs points sur la frontiére, au moins les vertex. A chaque point correspond un TPD

limite (valeurs extrémes) qui entrera dans la combinaison. A partir de la géométrie de la
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piéce, on obtient par calcul formel le torseur somme associé a la surface cible en utilisant

un TPD agissant comme « facteur perturbateur » pour chaque surface.

On construit ainsi un tableau avec toutes les combinaisons des TPD considérés. Celui—ci
fournira un ensemble de torseurs somme, image des « mouvements de perturbation ».
Les TPD somme sont appliqués sur la surface nominale cible dans quelques points
représentatifs. On obtient ainsi un nuage de points appartenant & la fronti¢re de la ZTC,
dans l'espace euclidien. Un algorithme de type «convex hull » est utilisé finalement

pour obtenir une forme approximative de la ZTC, ainsi que son volume et sa surface.

Cette procédure peut étre synthétisée en quatre €tapes :
e Identification des tolérances et calcul des matrices de transport
e Détermination des polytopes dans I'espace de déviation et leur discrétisation
e Combinaison des polytopes et calcul des torseurs résultants sur la surface cible

® Application des torseurs résultants et calcul de la ZTC par « convex hull »

La succession de ces étapes est également illustrée dans le diagramme de la Figure 4.7.
Cet algorithme a été programmé en Mathematica® et validé. On a pu également
quantifier les ZTC et obtenir leurs images graphiques dans l'espace euclidien. Un

exemple de calcul sera présenté dans la section suivante.

Un programme conjoint, plus ambitieux, a été€ développé en paraliéle dont le but était de
permettre un traitement unitaire de plusieurs types de tolérances géométriques. On
voulait également exploiter les capacités de calcul symbolique de Mathematica® pour la

résolution des inéquations et le calcul des polytopes dans I'espace de déviation.
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Madale CFAO

Matrices de . JL

transport

o Géométrie
¢ Dimensions
¢ Tolérances

Chaines de tolérances et Liaisons cinématiques
surfaces assocides associées aux surfaces
ﬁ)DL et polytopes dans

l'espace de déviation

Discrétisation des polytopes
{(valeurs limite)

Combinaisons des TPD =3 Tableau
des torseurs perturbateurs résultants

Application des TPD
|_sur la surface cible

Pts = Nuage de points sur Ja frontiére
de la ZTC dans l'espace euclidien

Figure 4.7: Méthode de calcul des zones de tolérance composée

Il devrait également automatiser des calculs et assurer un certain degré d'interactivité
pour l'usager. Un schéma du mode de traitement des tolérances est présenté dans la

Figure 4.8.
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Tolérances géométriques :
o Orientation
o Position

e Forme

_1
Position ; »position
Orientation »coaxialité
»symétrie

v

-
Type d'élément tolérancé ]
\
2
] 1
Axe = ZT de Plan = ZT définic par Forme complexe
. forme cylindrique deux plans paralléles
L ]
.
r'I'ype de référence :
@ Plan
L ® Axe

v

Angle d'inclinaison
0 =0°: parallelisme
0 2 0; -90°< 8 <90°: inclinaison

PR Er:%‘ﬁ:'. EHN
Module de calcul
o =>i denZTC

Figure 4.8: Traitement de plusieurs types de zones de tolérance

Pour le calcul de la zone de tolérance composée on fait appel & un module de calcul de la

ZTC similaire a celui déja présenté.
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Plusieurs conventions ont été considérées comme :
z, direction normale pour un plan, ou axe de référence pour une surface de révolution.
X, direction de la perpendiculaire commune entre deux axes z, pour respecter le

paramétrage de Denavit-Hartenberg.

Deux types de zones de tolérance ont été traités, celle définie par deux plans paralleles et
celle définie par un cylindre, ainsi que la spécification de maximum de matiére. Les
inéquations mathématiques dans l'espace de déviation sont créées automatiquement, et le
systéme obtenu est résolu en calcul formel. Plusieurs difficultés ont €té surmontées,
comme la contrainte de calcul symbolique concernant la rationalisation des coefficients,
la linéarisation de formes quadratiques et la combinaison des variables formelles et

numériques,

Le programme a été testé sur un exemple. Une validation approfondie pour toutes les

branches de calcul serait nécessaire et des améliorations sont envisageables.

Le «package » Mathematica "ConvexHull3D" qui calcule la ZTC peut donner des
erreurs quand le nombre de points augmente de fagon considérable ou quand il y a des
points trés proches. A cet égard, des procédures de « filtrage » des points voisins ont été

mises en place. Celles—ci ont donné de bons résultats.
4.5 Application sur un exemple

La méthode de calcul des ZTC est mise en évidence sur un exemple. Il s'agit d'une piéce
simple, un gabarit, dont le modéle CAO a été obtenu dans CATIA. Une image

isométrique de la piéce est présentée dans la Figure 4.9 et les dessins de définitions

correspondants dans la Figure 4.10.

L'alésage ¢8+06°s incliné a 30° doit étre positionné de fagon précise par rapport i la base
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de la piéce. Cette surface cylindrique, de diameétre ¢8 et longueur 60, sera la surface
cible. Les quatre principales étapes pour le calcul de la zone de tolérance composée

associée au cylindre sont traitées dans les sections suivantes.

Figure 4.9: Gabarit (Exemple pour le calcul d'une ZTC)

A

_l SECTION A-A
~254  —50— =
) 11 H7! CToals . <
L] -a-

N
Y,
150 __—H— L -——so—-// /
125 ! 2x PRO+— 10
_L-_!I-_J g oy !/r/’ // Z
] N

2xM 8 x1-6H

100 _l a0}
A 160

NN

220

Figure 4.10: Dessins de définition de la piéce
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4.5.1 Identification des tolérances et matrices de transport

On peut identifier facilement la chaine de tolérances qui précise les contraintes a

respecter pour positionner la surface cible. 1l s'agit d'une chaine formée par :

® une tolérance de position | @ | 1] | A| définissant la référence B, avect; =0.1
® une tolérance angulaire d'orientation | £ | t |B| précisant la position du plan C

par rapport i la référence B, avec t; = 0.4

® une tolérance de perpendicularité | L | ot; |C qui est une contrainte pour la

surface cylindrique par rapport 2 la référence C, avec t; = 0.5

Les surfaces tolérancées sont deux plans limités et un cylindre limité. Ces objets sont
définis chacun par deux paramétres (a,, b;, B2, hy et respectivement d;, 13), et sont

présentés dans les figures 4.11,4.12 et 4.13.

A chaque surface correspond un référentiel positionné dans le centre de symétrie et
orienté convenablement. Les vecteurs de position et les angles de rotation (Bryant) sont
utilisés pour construire une matrice RTq,.,) ol n représente le nombre de surfaces de la
chaine. Cette matrice est un « input » pour un module de calcul Mathematica appelé
"RTCMatrix". Celui—ci fournit tous les types de matrices de transport nécessaires dans

le calcul, simples ou enchainées.

Dans notre cas, la matrice RT est :

T
ﬂ+%co:(ﬁ1) 0 -’;2— B, 00
RT=| 2 l (4.16)
0 0 -2 000

ol les paramétres sont particularisés conformément aux dessins de définition.
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Espace de déviation

Figure 4.11: Premiére surface (plan): Tolérance de position

3= sin(By)

~ Espace de déviation

Figure 4.12: Deuxiéme surface (plan): Tolérance d'orientation

Figure 4.13: Troisieme surface (cylindre): Tolérance de perpendicularité
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4.5.2 Polytopes dans l'espace de déviation

Des liaisons cinématiques appui plan et cylindrique sont associées aux surfaces
considérées dans la chaine de tolérances. Les ddl sont identifiés et les TPD sont définis
avec les limites, permettant d'obtenir les zones de tolérances dans I'espace de déviation

pour chaque surface (Figure 4.11, Figure 4.12 et Figure 4.13). Les TPD obtenus sont :

u=[00w, a, B, 0) 4.17)
T= [0' 0' W, 06, ﬂzl O]T (4.18)
ty=[us, v3 0, o, B, 01" 4.19)

Les domaines sont discrétisés en considérant pour les octaédres les sommets, et pour le
troisigme domaine les valeurs extrémes de o3 et B3, ainsi qu’un octogone approximant le
cercle dans le plan usv;. Ce choix implique donc un nombre de 6 x 6 X 12 =432 TPD
distincts. Leurs combinaisons engendrent autant de torseurs résultants associés & la

surface cible, la surface cylindrique.
4.5.3 Combinaison de polytopes et torseurs résultants

L'expression du torseur somme résultant TS a été obtenue par calcul formel en utilisant

les matrices de transport et les torseurs donnés par les relations (4.17) 3 (4.19) :

[u, +0.5w, ~508, -308, ]
v, +10.98 1, +30e,
0.866w, +w, —-64.6415,

TS = 4.20
0.866a, +a, +x; (420

B +B,+ 8,
-0.5¢x,

.

=N

Une procédure automatique permet de calculer toutes les combinaisons possibles des

torseurs a partir des tableaux de valeurs limite considérées.
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4.5.4 Calcul de la zone de tolérance composée

Les torseurs résultants sont des « générateurs de perturbations » cumulant les effets des
imprécisions accumulées le long de la chaine fonctionnelle considérée. Calculés dans le
référentiel R3, au point Os, ils sont appliqués a des points remarquables de la surface
cible. Dans notre cas, les torseurs résultants sont appliqués sur les deux points extrémes
de l'axe du cylindre. On obtient ainsi deux nuages de points représentant les
déplacements de ces points. Pour identifier le contour de la ZTC dans les plans z3 = -15/2
et z3 = ly/2, on a projeté les points sur ces plans. Aprés avoir éliminé les points
multiples, on a obtenu les déplacements et les contours (Figure 4.14 et Figure 4.15) dans

les deux plans en utilisant des fonctions « convex hull ».

Afin de représenter la ZTC tridimensionnelle, les points appartenant aux frontiéres ont
été interpolés. On a calculé également, par intégration numérique, la longueur des
contours et les surfaces correspondantes :

longceing = 4.527 mm, surfie= 1.513 mm’ et

longcesup = 1.687 mm, surfy,, = 0.217 mm®
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Figure 4.14: Plan inférieur de la ZTC Figure 4.15: Plan supérieur de la ZTC

Des points équidistants obtenus comme solutions des équations intégrales ont servi a

identifier les contours de la ZTC (Figure 4.16 et Figure 4.17).
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La ZTC tridimensionnelle a été finalement construite dans le référentiel propre i la
surface cylindrique (Figure 4.18 et Figure 4.19). Elle est une surface réglée basée sur les
deux contours. Son volume a été calculé (Vz), et comparé a celui de la zone de
tolérance cylindrique simple (Vz) :
Vz: =46.063 mm’ et Vi = 11.781 mm’, d'oi l'indice iZT :

iZT =3.91 4.21)
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Figure 4.16: Points équidist. (contour inf.)  Figure 4.17: Points équidist. (contour sup.)

La valeur de !'indice montre que la ZTC est presque quatre fois plus grande que la zone
de tolérance élémentaire associée 3 la surface cylindrique cible. Celui—ci indique
I'influence des contraintes de tolérance situées en amont. Il peut servir & optimiser une
chaine de tolérances en design, afin de minimiser l'influence des tolérances impliquées

sur une surface cible.

Les contours obtenus dans des plans d'inérét ainsi que l'image de la ZTC servent
également 3 identifier l'effet cinématique sur la surface cible des écarts des surfaces
formant la chaine des tolérances. La ol les déplacements sont plus grands il y a un
risque plus élevé d’écarts par rapport a la position nominale. On peut donc estimer a
I'avance les régions ol ces écarts sont plus grands, ce qui est trés intéressant de point de

vue fonctionnel.
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Figure 4.18: Image 3D de la ZTC Figure 4.19: Section de la ZTC

Dans notre cas, on estime que la partie inférieure de l'alésage a plus de chances de

s'écarter de la position nominale. D’ici on déduit les impacts fonctionnels, quant au
montage par exemple. Plusieurs types d'interpolation ont été investigués (polynomiales,
spline, Bézier). Des ellipses équivalentes ont €té calculées, pour approximer les

contours dans les plans limite.

Des modules "ConvexHull3D" permettent de traiter le nuage de points 3D généré par les
torseurs résultants et obtenir directement les points situés sur la frontiére de la ZTC, ainsi
que le polyeédre convexe approximant la ZTC. Cette méthode fait appel a des
algorithmes de calculs laborieux et peut donner des erreurs si le nombre de points est trés
€levé ou s'il y a des points trés proches. Toutefois, des résultats consistants ont été

obtenus en utilisant un « package » Mathematica® ayant recours a un tel al gorithme.

Cette méthode originale d'évaluation des zones de tolérance composée devient un outil

efficace pour I'analyse et I'optimisation des tolérances en design.
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CONCLUSION

Les travaux de recherche présentés dans ce mémoire traitent un probléme qui joue un
rdle clef dans le succés des programmes d'ingénierie : le tolérancement, essentiel pour
définir la géométrie d'une piéce mécanique assurant une bonne précision et sa

fonctionnalité dans un assemblage.

Nous avons mis en place des méthodes originales d'analyse tridimensionnelle de
tolérances en design et en fabrication. Elles permettent de valider une gamme de
fabrication, d'identifier les paramétres dont l'influence est prépondérante pour une

tolérance cible ou de calculer en design une zone de tolérance composée.

Nous avons synthétisé d'abord les principaux €léments impliqués dans le tolérancement
en design et fabrication, dont linterrelation s’accentue dans la démarche actuelle
d'ingénierie simultanée. Aprés avoir mis en évidence le couplage permanent entre
dimensions et tolérances, nous avons présenté les principales hypothéses d'analyse et les

outils de calcul.

Le modéle de simulation en fabrication employé repose sur la similitude existante entre
les surfaces usinées et les piéces d'un mécanisme. Les chaines cinématiques contenant
les surfaces de substitution sont construites suivant la chronologie de la gamme de
fabrication. Nous avons proposé un graphe de gamme incluant les dispersions de
procédés, les erreurs des machines—outils et les mises en référence. Le code de
simulation développé a partir de la méthode a été validé sur des exemples de type
industriels. Basée sur le calcul formel, une étude importante concernant la sensibilité
des différentes spécifications de tolérance a été réalisée. Ses conclusions permettraient
aux ingénieurs de procédés d'identifier les paramétres essentiels qui influencent les

tolérances critiques. Le développement de la base de données des erreurs machines—
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outils et des dispersions de procédés demeure nécessaire. L'intégration dans des outils
CFAOQ est conditionnée par |'automatisation de procédures de calcul dont la difficulté est

due a la complexité multifactorielle du probléme.

L'étude tridimensionnelle des tolérances en conception se proposait d'évaluer la zone de
tolérance composée, un indicateur de l'influence des tolérances composantes dans une
chaine de dimensions et tolérances. Les contraintes entre surfaces ont été formalisées, et
différents types de représentations des zones de tolérances ont été exposés. La méthode
de calcul mise en place utilise une approche cinématique, ou des liaisons cinématiques et
des polytopes dans l'espace de déviation sont associées aux surfaces considérées. Les
combinaisons des torseurs de petit déplacement construits a partir des polytopes
discrétisés engendrent des torseurs résultants sur la surface cible. [ls agissent comme
générateurs de perturbations appliquées a la surface nominale cible. Des algorithmes de
type « convex hull » permettent de traiter les déplacements résultants et de calculer les
zones de tolérances composées. Nous avons introduit l'indice de zone de tolérance. 1l
fournit une information quantitative sur l'influence des autres tolérances de la chaine sur
la tolérance associée A la surface cible, permettant de réaliser une procédure

d'optimisation d'une chaine de tolérances.

Cette méthode pourrait étre considérée a terme pour le développement d’un outil de
tolérancement assisté par ordinateur, si on arrive 2 traiter de fagon automatique plusieurs
types de tolérances et que l'on construit une interface avec des modeleurs CAO

existants.
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