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Bien que les mécanismes isostatiques ne posent pas de problème d'assemblage, ils sont 

généralement plus bruyants (présence de jeux) et aussi moins rigides que les mécanismes 

hyperstatiques. L'ingénieur concepteur est donc amené, dans plusieurs cas, à opter pour 

ce second type de mécanisme. II doit, conséquemment, remédier aux problèmes créés par 

les hyperstatismes par la mise en place d'un tolérancement géométrique approprié. 

Le projet présenté dans ce mémoire avait pour objectif de développer une méthodologie 

de spécification du tolérancement géométrique, associé au fonctionnement cinématique 

d'un système mécanique. Ceci excftmit donc les contraintes fonctionneUes de fermeture de 

chaîne impliquant la présence de jeux ou ajustements, les contraintes fonctionnelles 

d'interférence entre pièces en mouvement relatif et les contraintes fonctionnelles de portée 

pour le maintien de la qualité des liaisons. 

L'élaboration de la démarche repose sur certains concepts de la théorie des mécanismes et 

utilise, comme outil mathématique, les torseurs. Un systéme mécanique est défini comme 

un agencement ordonné de pièces reliées par des liaisons. L'hypothèse de base de 

l'analyse consiste à modéliser les pièces par des solides parfaits, géométriquement bien 

définis et indéformaôles. Pour leur part, les liaisons sont caractérisées par des surfaces de 

liaisons géométriquement parfaites, comme étant indéformables sous charge, ayant des 

ajustements sans jeu et des mouvements relatifs sans frottement. 

La méthode elle-même est divisée en trois parties, soit la modélisation du mécanisme, 

l'analyse hyperstatique et la spécification du tolérancement géométrique. La modélisation 

du système mécanique a pour objet de donner une image simplifiée et symbolique du 

mécanisme, afin d'en faciliter l'étude. Eiie consiste, dans un premier temps, à identifier 

toutes les pièces intervenant dans la construction du système mécanique, et a comprendre 



le fonctionnement. Ensuite, il s'agit de regrouper les éléments en contact n'entretenant 

aucun mouvement relatic puis de construire le graphe de structure. Le modèle de liaison 

cinématique, correspondant aux liaisons reliant chaque groupe de ce graphe est alors 

déterminé, et le schéma cinématique réalisé. Finalement, les torseurs statiques 

correspondant à chacune de ces fiaisons sont identifiés dans un repère local propre a la 

liaison. 

La deuxième étape de la rnethodologie de spécification du tolérancement géométrique, 

l'analyse hyperstatique, consiste tout d'abord à vérifier si le système étudié est isostatique 

ou hyperstatique. Advenant cette seconde éventuaiité, il s'agit d'établir les équations 

d'équiiibre et d'identifier, a partir de celies-ci, les sources d'hyperstatismes. Leurs 

répercussions sur chacun des groupes sont alors analysées. 

La spécification du tolérancement géométrique sur les composants est -ensuite effectuée. 

Suivant les résultats obtenus Iors de l'étape précédente, il s'agit d'abord de poser les 

conditions fonctionnelles imposées par l'existence des sources d'hyperstatisrne. Le 

toiérancement géométrique requis pour chacune des pièces du système mécanique est 

ensuite déduit. 

L'application de la méthodologie développée sur trois exemples de complexité croissante, 

soit le moteur à explosion 2 temps, la pompe à corps déformabIe et le variateur de vitesse, 

a permis la spécification d'un tolérancement géométrique tout a fàit acceptable dans 

chacun des cas. Toutefois, bien que ta méthode proposée marque un pas en avant dans le 

domaine, en s'inscrivant comme l'une des premières démarches logiques et rationnelles 

permettant le tolérancement géométrique d'un système mécanique, il n'en demeure pas 

moins qu'elle présente, encore à ce jour, certaines limites. Tout d'abord, Ia premiére 

étape de la méthode, la rnodéisation du mécanisme, est décisive en ce qui a trait aux 

résultats qui seront obtenus. Une compréhension approfondie du fonctionnement du 



système étudié, de même qu'une connaissance des caractéristiques techniques des 

composants technologiques impliqués, sont indispensables a la formulation des hypothèses 

de départ, soit ici l'association d'un modèle de liaison cinématique a chacune des liaisons 

mécaniques présentes dans le mécanisme. L'expérience de l'ingénieur concepteur est 

donc incontestablement mise a contribution. 

Par ailleurs, la rnéthodoIogie développée permet essentieliernent d'être informé des 

contrôles de position et d'orientation requis pour chacune des pièces du système 

mécanique. Néanmoins, le problème du tolérancement géométrique proprement dit 

demeure entier. En ce sens, ce sont les contraintes relatives a la fàbrication et a 

I'inspection des pièces qui dicteront principalement le tolérancement géométrique a 

adopter parmi les diverses possibilités offertes par la nonne. Le débutant sera donc amené 

à faire preuve de vigilance lors de cette dernière étape de la démarche, soit la spécihation 

du tolérancement géométrique. 



Even if isostatic mechanisms are easier to assemble, they generaily exhibit two drawbacks: 

noise and lack of rigidity as compared to hyperstatic mechanisms. The design engineer is 

then ofien brought to choose this second type of mechanism. He must therefore solve the 

probiems of hyperstatisms, by using the appropriate geornetnc toIemcing. 

The main objective of the project as explaineci in this document was to develop a 

geometric tolerancing specification method, associateci to the kinematics of a mechanicd 

system. Functioning conditions as chah closing where gaps or adjustments are prescrit, 

intederence between parts in relative movement and bearing support are arcludeci from 

this approach. 

The method is based on mechanisms theory fundamentais and uses torsors as a 

mathematical tool. A mechanical system is defineci as an ordered arrangement of parts, 

joined by Links. Parts are supposed to be weii defined geornetrically perfect soiids and not 

defomble. The links are supposed to be geomemcaily perfect, not deformable under 

charge, without gap adjustments and fkiction-fie. 

The method itself is divided in tbree steps, king the modeiisation of the mechanism, the 

hyperstatic analysis and the specification of geometric tolerancing. The goal of the 

modeling phase is to give a simplifieci and symbolic image of the mechanism, in order to 

ease its study. The method consists in the identification of all the parts used in the 

construction of the mechanism, and then to understand how it works. Mer that, the 

linked elements that do not have any relative movement must be grouped, then W y  the 

structural graph must be constructed. The kinematic joints, corresponding to each links 

between each group of the structural graph are then determined, and kinematic diagiam is 



drawn. Fiy, the static torsor correspondhg to each of the chosen are identified in an 

appropriate reference a x k  

The second step of the rnethod is the hyperstatic analysis. It consists in verifjmg if the 

system under study is isostatic or hyperstatic. If the system is hyperstatic, the equiiibrium 

equations rnust be established, and the hyperstatism sources must be identifieci h m  these 

equations. The effect on each group is then analyzed. 

The speciflcation of the geometrk tolerancing of each component is then starred. Based 

on the preceding results, the functioning conditions imposed by the existence of 

hyperstatism sources have to be figure out. 

The application of this method on t h e  examples of increasing complexity, that is a two- 

strakes explosion motor, a perïstaltic pump, and a mechanical speed vhator, dowed the 

specifiation of a rather acceptable geometnc tolerancing in -ch case. However, even if 

the proposeci method marks a step forward in this field, because it is one of the fïrst 

rational and logical system to obtaùl the geometric tolerancing of a mechanical system, it 

also has some limitations for now. Fust of aii, the Grst step of the method, the modelùig 

of the mechanism, is decisive in regard of r d t s  obtained. A very good understanding of 

the way the studied system works, as well as the knowledge of the technical characteristics 

of the technological components used in the mechanism are essential for the kinematic 

joints selection process The experience of the design engineer is then incontestably used. 

The developed method is used to obtain ùiformation about the position and orientation 

controls requked for each component of a mechanical system. However, the geometric 

tolerancing problem remain complete because manufatwing and inspection constraints will 

be part of the proper geometric tolerance selection among the various possibiiities o E e d  

by the nom. The beginner wiU then have to be cautious during this step ofthe method. 
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CHAPITRE 1 

INTRODUCTION 

Cette introduction présente la problématique générale de conception d'un mécanisme et, 

les buts poursuivis Iors du présent travail de recherche. 

1.1 Problématique 

Un système mécanique est un ensemble de pièces reliées par des liaisons. Pour chaque 

liaison il existe un groupe d'inconnues représentant les effons transmissibles par la liaison. 

Dans la mesure où les équations d'équilibre sont sutfisantes pour déterminer toutes les 

inconnues de iiaisons présentes a l'intérieur du mécanisme, on dira que le systerne 

mécanique est isostatique. Autrement dit, toutes les réactions sont nécessaires au maintien 

du système ainsi qu'à sa stabilité. Dans le cas contraire, on dira qu'il s'agit d'un 

mécanisme hyperstatique. L'exemple 1.1 iiiustre comment déterminer les efforts 

transmissibles dans le cas d'un mécanisme isostatique. 

Exemple 1.1: Calcul des efforts transmissibles dans le cas d'un mécanisme isostatiuue 

La figure 1.1 a) montre un arbre de renvoi supporté a ses deux extrémités par des 

roulements à biles, et sur lequel s'exerce une charge P 

Figure - 2.1 : a) Arbre monté sur deux roulements; b) Diagramme du corps libre @CL) 



sorution 

En se basant sur le DCL du système, il est possible d'écrire les équations d'équilibre 

suivantes: 

( m ) y  = 0 3 (Ra)y - P + ( R C ) ~  = O (1.1) 

(IM,)Z=O 3 - P X ~ + ( R C ) ~ X ( L + ~ ) = O  (1.2) 

Comme il n'y a pas de charge dans le plan xz, ies réactions dans ce plan sont nulles. En 

supposant une charge P = 16 kN, d = 1 m et L = 3 m, on obtient: ( ~ a ) y  = 12 kN et 

( R C ) ~  = 4 W. 

Pour un mécanisme hyperstatique, la détennination des efforts uansmissibles requiert 

I'introduction d'équations supplémentaires. Ce sont les relations de contrainte - 
déformation et de compatibilité géométrique, vues en résistance des matériaux, qui sont 

généralement utilisées. L'exemple 1.2 montre comment se calcule les réactions aux appuis 

dans ce dernier cas. 

Exemple 1.2: Calcul des efforts transmissibks dans le cas d'un mécanisme hvperstatiaue 

À supposer que l'on désire augmenter la rigidité (diminuer la déformation ou flèche 

maximale) de l'arbre de renvoi du mécanisme de l'exemple précédent. Une façon d'y 

arriver consiste à ajouter un troisième roulement à mi-chemin entre les deux autres. Le 

système résultant et son DCL sont donnés à la figure 1.2. 

Figure 1.2: a) Arbre monté sur trois roulements; b) DCL 



Solutio? t 

1. Cortditions d 'équilibre 

(Z F)Y = O 3 (U)Y - P + @b)y + (RC)Y = O (1 -3) 

(ZM,)Z=O = - P X ~ + ( R ~ ) ~ X ( ~ ~ ) + ( R C ) ~ X ( L + ~ ~ ) = O  (1  4 

La charge P étant appliquée dans le plan xy, les réactions dans les autres plans sont nulles. 

2. Coitditions de c o m ~ ü z l z t é  géomémpe 

La méthode des fonctions de shguiarités est ici utilisée pour obtenir l'expression de la 

flèche de l'arbre en fonction de x (voir détail annexe ï, page 130): 

À supposer que P = 16 kN, d = 1 m et L = 2 m, les équations de compatibilité 

géomktrique ont pour résultats: 

lorsque x = O, v = O C, = O (1 -6) 

lorsque x = 2, v = O 3 
@)Y x 4  8 kN + C , x 2 = 0  

3 3 

lorsque x = 4, v = O x 32 - 72 khT + @)Y 4 + C , x 4 = 0  (1.8) 
3 3 

rem: Les défauts d 'a iignemeiit s 'zittrodui~mem ù v = O pour x -2 et x - 4 

3. Calcui des réactioas 

Les équations (1.3)' (1.4), (1.7) et (1 -8) constituant un système de quatre équations à 

quatre inconnues (% Rb, Rc et Ci), le problème est résolu. Les efforts transmissibles 

sont donc: 

(&)Y = 65 kN, @b)y = 1 1 kN et ( R C ) ~  = -15 kN et la constante C, = -3 W. 

Connaissant les efforts tninsrnissibfes aux liaisons, il est donc possible de déduire les 

contraintes résultantes et ainsi vérifier la résistance des pièces constituant le système 



mécanique. Les déformations peuvent aussi être évaluées et comparées aux déformations 

admissibles, c'est-à-dire celles qui permettent un fonctionnement adéquat du mécanisme. 

XI faut cependant remarquer que les calculs de résistance des matériaux présupposent un 

positionnement idéal des composants utilisés pour réaliser les liaisons mécaniques, soit un 

aijgnement parfiiit des roulements à billes dans les exemples antérieurs. Or, les systèmes 

réels ne présentent pas naturellement cette caractéristique. Il est donc nécessaire, dans un 

premier temps, d'évduer dans quelle mesure les écarts de position entre les composants 

réalisant les liaisons mécaniques sont acceptables et, si ce n'est le cas, trouver un moyen 

d'y remédier. L'écart sera jugé acceptable si l'assemblage du mécanisme peut se faire sans 

engendrer de déformations nuisibles au fonctionnement du mécanisme et/ou introduire de 

contraintes supplémentaires (précontraintes) menant à la rupture des pièces ou a une 

augmentation des sollicitations en fatigue (voir remarque page précédente). 

Dans le cas des rnéwiismes isostatiques, les écarts de position ou d'oientation entre les 

composants, utilisés pour la réalisation technologique des liaisons mécaniques, sont repris 

par les possibilités de mouvements cinématiquement compatibles avec les liaisons. Et ce, 

dans les limites des caractéristiques techniques (butée, déflexion, rotulage) autorisées par 

les composants. Il faudra toujours vérifier la compatibilité des déflexions, rotulages et 

jeux internes requis pour l'assemblage des pièces, avec les caractéristiques techniques 

tolérées par les composants utilisés pour la réalisation des liaisons. 

En ce qui concerne l'assemblage des systèmes mécaniques hyperstatiques, les 

caractéristiques techniques présentent peu dYintér&. En effet, considérons le mécanisme 

de l'exemple 1.2 en tenant compte d'une erreur de position possible du second roulement 

telle qu'illustrée à la figure 1.3. Ii se conçoit fâcilement que le roulement du centre ne 

peut avoir un rotuiage à gauche et à droite au même instant. De plus, si ce roulement n'a 

pas un jeu interne radiai nifnsant, il ne peut y avoir assemblage sans engendrer une 

précontrainte sur l'arbre. Ainsi le fait d'avoir des inconnues hyperstatiques génère des 



situations telles qu'il n'est pas &sant de compter sur les caractéristiques des composants 

pour assurer l'assemblage. il est par conséquent nécessaire d'avoir recours à d'autres 

solutions, lesquelles seront évoquées dans les paragraphes suivants. 

Une faço 

l 1 

Fiaure 1.3 : Roulements désalignés 

ln un peu détournée de régler le problème consiste a recherche :r une solution 

isostatique cinématiquement équivalente. Cette approche nécessite la reconception du 

mécanisme afin d'y incorporer des liaisons supplémentaires et des jeux. ii faut cependant 

veiller à éliminer les mouvements cinématiquement compatibles qui n'fluent pas sur les 

mouvements p~cipaux et se rappeler que la présence de jeux dans les liaisons mécaniques 

créent des mobilités parasites qui nuisent à la précision du système et peuvent engendrer 

des bruits ou des vibrations. 

L'autre solution pour régler une situation hyperstatique consiste à contrôler les écarts de 

position etlou d'orientation entre les composants réalisant les Liaisons mécaniques, en les 

maintenant a des niveaux acceptables. Ce contrôle est réalisé au moyen du tolérancement 

géométrique, dont les principes de la syrnboiisation et de l'indication sur les dessins 

techniques, de même que les définitions nécessaires, se trouvent dans Ia norme 

ANSUASME Y 14. SM: 1994 (ISO 1 10 1 : 1983). 

Lorsque le mécanisme le permet, il est possible d'imposer un tolérancement géométrique 

plus large et d'obliger certains composants du système mécanique à se déformer, de façon 

a pouvoir assembler le tout. Les déformations limites sont alors tributaires de la valeur 



des contrôles imposés. Il importe, dans ce cas, de vérifier que les contraintes 

supplémentaires introduites dans les piéces soient suffisamment faibles pour ne pas en 

provoquer le bris et que les déformations engendrées ne sont pas néf'astes à I'aptmide des 

pièces à I'emploi. 

Advenant le cas où aucune contrainte ni déformation ne peuvent être acceptées par le 

système, il est alors nécessaire d'imposer un tolérancement géométrique plus semé, 

permettant l'assemblage direct des pièces (sans déformation). 

Il est égaiement envisageable d'adjoindre un dispositif mécanique de réglage au système. 

Par exemple, le deuxième roulement du système hyperstatique peut être monté sur un 

ressort de façon telle, qu'il sera possible de le positionner par rapport aux deux autres. 

Cette solution, quoique efficace, entraîne des complications technologiques qu'il faut 

savoir quant5er afin de ne pas engendrer de coûts prohibitifs. 

Bien que les mécanismes isostatiques ne posent pas de problème d'assemblage, iis sont 

plus bruyants (présence de jeux) et aussi moins rigides que les mécanismes hyperstatiques. 

L'ingénieur concepteur sera donc amené, dans plusieurs cas, à opter pour ce second type 

de mécanisme et devra, conséquemment, remédier aux problèmes créés par les 

hyperstatismes de la façon exposée précédemment, soit par: 

détermination des incornues hyperstatiques par caicds de structure; 

mise en place d'un tolérancement géométrique approprié permettant de limiter 

les défauts géométriques et par le fait même, le niveau de contraintes supplémen- 

taires qu'imposeraient les hyperstatismes; 

déformation possible des pièces; 

adjonction éventueue de dispositifk mécaniques de réglage. 



Comme il est possible de le constater, le tolérancement géométrique joue un d e  

fondamental dans Le maintien de I'intégrité du mécanisme à l'étude. Or, la pratique 

actuelle dans l'entreprise relative à la spécification du tolérancement géométrique, associé 

au fonctio~ement cinématique d'un mécanisme, est entièrement basé sur l'expérience. 

L ' d y s e  fonctionnelle, telle qu'enseignée dans les cours de baccalauréat en ingénierie, 

permet essentiellement de déterminer les tolérances dunensio~efles des composants d'une 

chaine de cotes unidirectionnelle, à partir des variations permises du jeu fonctionnel à 

respecter: fermeture de chaîne, interférence entre pièces, maintien de la qualité de la 

Liaison. Aucune référence n'est donnée en ce qui a trait aux conditions fonctionneiles 

d'orientation des axes de liaisons à poser en raison des hyperstatismes, ni même de la mise 

en position relative d'une pièce par rapport à l'autre. L'importance d'une spécification 

judicieuse du tolérancement géométrique n'est pourtant pas à prouver. Il d t  de penser 

aux coûts exorbitants de la phase de prototypage, souvent longue, car les conditions 

fonctio~elles géométriques sont découvertes au cours de cette étape. - 

1.2 Objectif 

Dans un souci d'intégration de toutes les phases du cycle de production, le présent travail 

a pour objectif' de développer une démarche rationnelie de spécification du tolérancement 

géométrique, associé au fonctionnement cinématique d'un système mécanique. Le 

prochain chapitre, en plus d'exposer les principales notions de théorie indispensables à la 

compréhension de la méthode, fait un survol de l'état de l'art dans ce domaine. La 

méthode elle-même est présentée au chapitre III, tandis qu'un supplément concernant la 

détermination des modèles de liaisons cinématiques est donné au chapitre N. La 

méthodologie développée est validée au chapitre V sur un problème de type industriel, qui 

est suivi, au chapitre VI, d'une conclusion. 



CHAPITRE a 
REVUE DE LA LITTÉRATURE ET T~~ÉoRLE 

Le présent chapitre est divise en deux parties. La première reprend les prùicipdes notions 

de la théorie des mécanismes. La seconde discute des ditferentes approches reIatives à la 

spécification du tolérancement géométrique. 

2.1 Théorie des mécanismes 

Parmi les précurseurs de la théorie des mécanismes se retrouvent Bricard (1927), Koenigs 

(1905) et Voinea et Artanasiu (1962). Les auteurs des principaux textes sur lesquels 

repose la théorie exposée dans cette section (Agati et ai., 1988; Aubh et aI., 1992; Le 

Borzec et Lotterie, 1975; Spenlé et Gourhant, 1993) s'en sont d ' d e u s  grandement 

inspirés. Après avoir donné une brève définition de ce qu'est un mécanisme, les différents 

modèles permettant d'appréhender cette réalité plutôt complexe seront exposés. Par la 

suite, les représentations schématiques, utilisées pour faditer l'étude des mouvements et 

des efforts transmissibles, seront passées en revue. Subskquemment, une introduction aux 

torseurs, outil mathématique permettant de réaliser ces études, sera effectuée. Finalement, 

les principes de base des analyses statique et cinématique et de l'étude du degré 

d'hyperstatisme seront présentés. 

2.1.1 Définition d'un mécanisme 

Un mécanisme est un agencement ordonné de pièces reliées par des liaisons et capable de 

transformer l'énergie mécanique. 11 possède au moins une entrée, pour recevoir les 

informations provenant du milieu extérieur, et au moins une sortie lui permettant de 

retourner ces informations une fois traitées. 



2.1.2 Modèles technologiques possibles d'un mécanisme 

Les modèles technologiques sont des abstractions, issues du réei, obtenues par élimination 

des imperfections et réduction de la complexité des phénomènes physiques. Les modèles 

technologiques permettent un traitement par les mathématiques d'un système mécanique 

et ce, dans le but de diffker des résultats et d'établir des lois. Un mécanisme ayant été 

dehi  comme un ensemble organisé de pièces reliées par des liaisons, il s'agit donc 

d'associer un modèle à chacune de ces composantes. Les principaux modèles existants 

sont Les suivants: 

Modèles de pièces: Modèles de liaisons: 

- rigides -jeu ( 0  avec; sans) 
- défomables - dissipation d'énergie (. avec; sans) 

déformations surfaciques - déformable ( 0  oui; non) 
déformations voIumiques (déformations surfaciques) 

Les déformations volumiques &&tent la totalité du volume de la pièce tandis que les 

déformations surfaciques sont locales au contact de d m  surfaces (théorie de Hertz). 

Parmi les différentes combinaisons possibles, la plus fiéquernment employk, lors des 

études d'avant projet, est celle qui modélise les pièces par des solides parfaits, 

géométriquement bien définis et indéformables. Pour leur part, les liaisons sont 

caractérisées par des surfaces de liaisons géométriquement parfaites, comme étant 

indéformables sous charge, ayant des ajustements sans jeu et des mouvements relatifs sans 

frottement. Les résultats mis en place lors de ce travail seront valables en regard de ces 

mêmes hypothèses, soit celles d'un système mécanique parfiiit. 

2.13 Représentations schématiques d'un mécanisme 

Ii existe deux représentations schématiques généraiement utilisées dans l'étude d'un 

méwiisme: le graphe des liaisons ou graphe de structure et le schéma cinématique. 



2-1.3.1 Graphe des liaisons 

Dans Ie graphe des liaisons d'un mécanisme, les pièces sont représentées par des cercles, 

et les Iiaisons par des arcs joignant ces cercles. Toutes les pièces sont numérotées avec 

des nombres consécutifs (0, 1'2, ..., nombre de pièces). La figure 2.1 est un exemple de 

graphe comportant 5 piéces (5 cercles ou sommets) et 7 liaisons (7 arcs). 

1 I 

Fiaure 2.1: Graphe d'un mécanisme 

fiopri&& d'un graphe des liaisons 

1) Le graphe des liaisons associé a un mécanisme est connexe (d'un seul tenant) sinon, il 

représenterait plusieurs systèmes, qu'il serait possible d'étudier séparément. 

2) Le graphe des liaisons n'a généralement pas d'extrémités arborescentes, c'est-à-dire des 

sommets ou n'aboutit qu'un seul arc, les dinérentes pièces d'un mécanisme ayant, sauf 

cas spéciaux (robotique), au moins deux liaisons. 

Déjinitions se rapportant w graphe des I i h s  

cycle: Aubiin et al. (1992) définissent un cycle comme étant c m  chemin fermé extrait 

d'un graphe tel qu'en le parcourant on ne rencontre pas deux fois le même sornmeb. 

cycle iruiepe~~almt: Les cycles indépendants sont les cycles à partir desquels tous les autres 

cycles d'un graphe peuvent être obtenus, par addition etiou soustraction. ii sera alors 

question d'une base de cycles indépendants. 



nombre c y c ~ o m ~ ~ u e :  Le nombre (ab) cyclomatique est le nombre de cycles indépendants 

d'un graphe. L,a f o d e  suivante en permet le calcul: nb cyclomatique = nb d'arcs - nb de 

sommets + 1. Pour le graphe des liaisons de la figure 2.1 le nombre cyclomatique est égal 

à 7 - 5 + 1 = 3 .  

2.1.3.2 Schéma cinématique 

Le schéma cinématique d'un mécanisme présente les pièces dans ieur plus simple 

expression (ligne, cercle, ...) et les L'aisons par des symboles norznaiisés. Le tableau 2.1 

introduit les dix liaisons mécaniques élémentaires. Pour chacune, le tableau fournit un 

schéma représentatif, ainsi que la symbolisation plane normalisée conforme à la nonne NF 

E 04-015 (ISO 3952). De plus, les mouvements relatifs permis par les liaisons y sont 

indiqués. 

Tableau 2.1 : Liaisons mécaniques élémentaires 

Désignation 

Liaison 
encastrement 

Liaison 
pivot 

Liaison 
glissière 

Liaison 
glissière 

hélicoïdale 

Schéma représentatif 

n 

,y4w!7~ 
I l/ 

Symbolisation plane 
nomalisée 

Mouvements 
relatifs 

1 1 

1 A W 

O mtation 
O translation 

 mati ion 
O translation 

O rotation 
1 translation 

1 rotation 
1 translation 



Tableau 2.1: Liaisons mécani~ues élémentaires (suitel 

I Liaison 
pivot 

b 

Désignation 

I Liaison 
linéaire 

Schéma représentatif 

Liaison 1 rode ez p.:. . , , , .  , .. :, /'A . j 
2 T /,/.~','.*'~'i / 

rectiligne 
/ /,/ 

1 , 

Liaison 
linéaire 

annulaire 

2.1.4 Les torseurs 

- < ~ f i  . - -  
, .  . , ,  

I Liaison 
ponctuelle 

2.1.4.1 Définition d'un torseur 

/ r*7 , , 
/ 

r L f' 

- -- 

SymboIisation plane 1 Mouvements 
normalisée 1 relatifs 

1 rotation 
1 translation 

3 rotations 
O translation 

1 1 - 1 rotation 
2 translations 

n AL 2 rotations 
2 translations 

I 

Un torseur ( a r }  est un ensemble de deux champs vectoriels: un champ constant et un 

champ de moments. Le champ constant ou invariant est représenté par un même vecteur, 

nommé résultante R, en tout point de l'espace. Une des propriétés fondamentales des 

3 rotations 
1 translation 

2L 
mdsm 

Cl 
3 rotations 
2 translations 



champs de moments est I'équiprojectivité qui conduit au théoreme des moments. Ce 

théorème stipule que le vecteur moment au point B est égal au vecteur moment au point A 

auquel on ajoute le produit vectoriel de la 
-+ 

résultante avec le vecteur AB, soit: 

2.1.4.2 Opérations sur les torseurs 

1) Égalité de deux torseurs, (r ,  1, = (r2), 

Deux torseurs sont égaux en un point 1 si et seulement si leurs champs constants sont 

égaux et leurs champs de moments, exprimé en ce point 1, sont égaux. 

2) Somme de deux torseurs, (71, = {T, ), + { ~ 2  1, 
La somme de deux torseurs en un point 1 correspond i la somme de leur champ 

constant respectif et a la somme de leur champ de moments exprimé au point 1. 

3) Produit d'un torseur par un scalaire, ( r }  , = À (r, ) , 
Le produit d'un torseur par un scaiaire est égal au produit du champ constant et du 

champ de moments par ce scalaire. 

Cette opération est associative pour la multiplication des scalaires, distributive par 

rapport a l'addition des scalaires et distributive par rapport à l'addition des torseurs. 



4) Produit (coinoment) de deux torseurs 

Le produit de deux torseurs a pour résultat un scalaire. Il consiste a multiplier (produit 

scalaire) le champ constant du premier torseur avec le champ de moments du second et 

d'y ajouter le produit du champ constant du deuxième torseur avec le champ de 

moments du premier. Les deux torseurs doivent être exprimés au même point. 

= ( T , } ~  63 { ~ 2 } ~  = q,) - ~ ( 1 ~ ~ 2 )  + q.5) - Q(b,)  (2.5) 

2.1.4.3 Torseurs statique et cinématique 

Soit la Liaison Pl2 entre deux pièces Pl et PZ Le torseur statique{r)represente la 

résultame et le moment M des actions de contact de Pi sur Pz en un point 1 

quelconque. Ce sont les éléments de réduction en 1 du torseur {T). Ce torseur est noté: 

Le torseur des actions de contact de Pz sur PI en un point 1 est égal a moins le torseur des 

actions de contact de P I sur Pz en ce point 1. 

Le torseur cinématique {s )  caractérise le mouvement de P2 par rapport à Pl, en un point 1 

quelconque, par sa vitesse angulaire d et sa vitesse héaire 9. Ce sont les éléments de 

réduction en 1 du torseur {a}. Ce torseur est noté: 

Le torseur caractérisant le mouvement de PI par rapport P2 en un point 1 est égal à moins 

le torseur caractérisant le mouvement de Pz par rapport PI en ce point 1. 



2.1.4.4 Torseurs associés aux liaisons parfaites 

A chaque liaison mécanique parfaite sont adjoints un torseur statique et un torseur 

cinématique. Dans le but d'obtenir le nombre maximal de composantes nulles propre à 

caractériser ces torseurs, ceux-ci sont exprimés dans un repère local associé a la liaison. 

L'origine de ce repère correspond généralement au centre géométrique de la liaison, c'est- 

a-dire le lieu des centres admissibles. Les axes du repère local doivent, pour leur part, 

tenir compte de la géométrie particulière de la Iiaison: axes de symétries, axes de 

mouvements, normafe à un plan de contact. Le tableau 2.2 présente, pour chaque liaison, 

la forme des torseurs, valide uniquement dans un repère local associé a la liaison, c'est à 

dire construit en respectant les conditions données à la quatrième colonne de ce tableau. 

Tableau 2.2: Torseurs associés aux liaisons rnécaniaues oarfates 

Désignation 1 Symb. qatide 
I normalisée 

Liaison 
pivot 

Liaison 
encastrement 

I 
J 

X' 

x. \ 
Y 

Torseur ( Torseur 1 Condiions surle choix 

Liaison 
glissière 

z 

H 
Y 

statique cinématique d'un repère local 

Origine: V point E xyz. 
Axes: Aucune direction n'est 
imposée. 

a O 1: 4 [U :j Origine: V point E axe de 
rotation x. 
Axes: Un des axes doit être 
orienté selon l'axe de 
rotation x. 

Ongne: V point E xyz. 
Axes: Un des axes doit être 
dingé selon la direction de 
glissement x. 



Tableau 2.2: Torseurs associés aux liaisons mécaniques ~arfaites (suite) 

Désigrhior 

Liaison 
glissière 

héiico~dde 

Liaison 
pivot 

giissarrt 

Liaison 
appui 
plan 

Liaison 
rotule 

Liaison 
Linéaire 

rectiiigne 

Liaison 
linéaire 

aunulaire 

Liaison 
ponctuelle 

Symb. spatiale 
normalisée 

z 

Conditions sur le choix 

Axes: Un des axes doit èîrr Ilz l 1 Il0 l 1 / dirigk rion Yaxe dl 
rotation et de glissement x. 

Origiiw: V point E ['axe dt 
rotation et de glissement x. 
Axes: Un des axes doit êtrt 
dirigé selon l'axe dr 
rotation et de glissement x. 

Orighe: V point E xyz. 
Axes: Un des axes doit être 
dirigé selon la normale au 
plan de contact, soit z. 

rotulage, confondu avec le5 
.~ 

Axes: Aucune restriction. 

Origine: V point E plan xz. 1; 1:\ 1 1~1 Un des axes doit è t ~  orienti 
selon la droite de contact x, IIz 1 O J / 1 101 1 un autre selon la normale au 

1 1 plan tangent commun z. 
Origine: Point au centre de 

Axe: Un des axes doit être 
dirigé selon & t'axe du 

1 1 cylindre. 
Origine: Point de contact. a O' 
Axes: Un des axes doit are  
orienté selon la nonnde au 
pian tangent commun et 
passant par le point de 
contact, soit selon x. 



2.1.45 Dualité entre torseurs statique et cinématique dans le cas des liaisons 
mécaniques parfaites 

La liaison t i  étant parfate (sans frottement), le principe fondamental de la dynamique, 

pour un système de deux pièces PI et Pz, implique que la puissance des actions mutuelles 

développée dans la Liaison est nulle. Or la puissance est égale au comoment des torseurs 

statique et cinématique, soit: 

Par conséquent, les inconnues statiques et cinématiques de la liaison doivent vérifier la 

relation: 

X u + Y v + Z w + a L + ~ M + h N = O  (2.1 1) 

C'est donc que chaque monôme doit être nul. Comme il est impossible d'avoir absence de 

liaison et vitesse nulle pour une direction donnée, les deux termes d'un même monôme ne 

peuvent être nuls en même temps. ïI y a donc un terme nul par monôme. Ainsi, pour 

toute liaison parfate, la somme du nombre d'inconnues statiques, Ns, augmentée du 

nombre d'inconnues cinématiques, Nc, est égale à six, soit Ns + Nc = 6, d'ou la dualité 

entre torseurs statique et cinématique dans le cas des liaisons mécaniques parfates (sans 

flottement). JJ est possible de vérifier cette propriété sur le tableau 2.2. 

2.1.5 Règles de composition des liaisons 

En regard des notions exposées précédemment (torseur et graphe des liaisons), il est 

maintenant possible d'introduire les règles de composition des liaisons. Ces règies 

permettent de simplifier le graphe de structure d'un système mécanique en réduisant un 

ensemble de liaisons situées entre deux pièces (liaisons réalisées avec ou sans pièce 



intermédiaire) en une liaison équivalente. Cette liaison doit transmettre la même action 

mécanique et autoriser le même mouvement. L'utilisation de ces règles facilite les études 

statique et cinématique. En effet, le nombre de liaisons dans le graphe de structure étant 

inférieur à celui du graphe initiai, il en découle un moins grand nombre de torseurs a 

manipuier. 

2.1.5.1 Liaisons en parallèle 

Par définition, n liaisons CI , e2, . . ., Ci, . . ., & sont disposées en paraliele entre deux pièces Pl 

et P2 si chaque liaison relie directement les dewr pièces. Dans ce cas, le graphe des 

liaisons à étudier est du type illustré à la figure 2.2. sa,- représente l'ensemble des 

efforts extérieurs agissant sur Pz 

i 1 

Fipure 2.2: Liaisons en parallèle 

PoSnt de vue statique 

L'application du p ~ c i p e  fondamental de la statique sur P2 énonce que la somme des 

forces et ceUe des moments, calcul& en un point 1 quelconque, doivent être nulle, soit: 

En écrivant le principe fondamental avec le torseur statique de la liaison équivalente, on 

obtient: 



En comparant ces deux équations, il s'ensuit que le torseur de la liaison équivalente aux n 

hisons s'exprime par: 

Point & vue anémab'que 

U faut assurer, dans ce cas, la compatibilité des mouvements permis par chaque liaison, ce 

qui se traduit par: 

2.1.5.2 Liaisons en série 

Par dé£inition, n liaisons I I  , €2, ..., li, . . .. C. sont disposées en série entre deux pièces PI et 

P. si eues sont placées rune à la suite de l'autre par I'intemédiaûe de (nb de liaisons-l) 

pièces. Dans ce cas le graphe des liaisons correspondant est illustré a la figure 2.3. 

j 
i 

! 

Fime 2.3: Liaisons en série 

Point de vue statique 

Le principe fondamental de la statique appliqué à chacune des pièces permet d'écrire: 



En écrivant le principe fondamental de la statique appliqué à P, avec le torseur de la liaison 

équivalente de I'action mécanique de Pl sur P, on a: 

En comparant les équations précédentes, il s'ensuit que 

Cette relation traduit la compatibilité du torseur transmissible à travers les n liaisons. 

PoUlt & vue cuiéman'4ue 

Le mouvement de P, par rapport à PI résulte de la composition vectorietle des 

mouvements de PJPW1, ..., Pi+& . .., P2/P, soit: 

2.1.6 Étude statique d'un mécanisme 

L'étude statique s ' e f fme pour une position donnée du mécanisme. Elle consiste à 

appliquer le principe fondamental de la statique a chacune des pièces du système 

mécanique mis à part le bâti. Il en résulte un système linéaire comportant Es équations 

statiques et Is inconnues statiques. 

2. t .7 Étude cinématique d'un mécanisme 

L'étude cinématique, comme l'étude statique, s'effectue pour une position donnée du 

mécanisme. Eiie consiste a vérifier, pour chacun des cycles indépendants constituant la 

base de cycle du mécanisme, l'équation (,,, = 0, c'est-à-dire que le mouvement 1 
relatif d'une pièce par rapport à elle-même est nul. Le mouvement d'une pi& 

appartenant à un cycIe étant contraint par chacune des liaisons de ce cycle, ii en résulte 



que: 2 { s ' ~ } ~  = (6) . Ti en découlera un systéme linéaire. cornponant Ec équations 
i= 1 

cinématiques et Ic inconnues cinématiques. 

2.1.8 Étude du degré d'hyperstatisme 

Le degré d'hyperstatisme ou hyperstaticité d'un mécanisme peut èue obtenu en 

soustrayant le nombre d'équations d'équilibre indépendantes du nombre d'inconnues. 

Cette façon de faire exige cependant d'avoir préalablement effectué ou l'analyse statique, 

ou l'analyse cinématique du mécanisme, lesquelles peuvent s'avérer très laborieuses. Une 

alternative pour connaître rapidement l'envergure du problème auquel on s'attaque 

consiste à fâke l'étude du degré d'hyperstatisme du système. Les fondements de cette 

étude reposent sur la théorie de l'algèbre héaire. Le lecteur intéressé peut se référer a 

l'article de Siesûunck (1973) pour en savoir d'avantage. Pour les besoins de ce travail, 

seule une procédure simpliEiée sera exposée au chapitre m. 

2.2 Spécification du tolérancement géométrique 

Bien que beaucoup de travaux dans le domaine du tolérancement géométrique aient été 

ré;atisés ces dernières années, très peu traitent de la spécification du tolérancement 

géométrique. La modélisation, l'analyse et la synthèse des tolérances ont constitué les 

principales avenues de recherche. La revue bibliographique eEixtuée par Rivest (1993), 

dans le cadre de sa thèse de doctorat, dresse l'inventaire des différents travaux réalisés su 

ces sujets. Les problèmes de cotation fonctionnelie ne sont pas non plus considérés dans 

les ouvrages décrivant les normes, la finalité de ces ouvrages étant simplement de fournir 

un langage formel, code ou syntaxe adapté. Dans ce qui suit, les quelques travaux tendant 

a se rapprocher le plus d'une méthodologie de spéciication du tolérancement géométrique 

seront présentés. 



Le Borzec et Lotterie (1976) proposent une démarche d'analyse d'un mecanisme basé sur 

un modèle de système mécanique orienté liaisons. La première étape de cette méthode 

consiste à réaliser le décodage global du mécanisme, lequel se traduit par un schéma 

cinématique et l'équivalent d'un graphe des liaisons. Il s'agit ensuite d'associer a chacune 

des liaisons mécaniques un modèle de liaisons cinématiques, de même que les torseurs 

statique et cinématique correspondant. La particulanté de la méthode vient du fait que les 

torseurs mécaniques associés aux liaisons sont caractérisés par rapport aux éléments 

géométriques propres à chacune d'eues. A titre d'exemple, le tableau 2.3 illustre les 

torseurs mécaniques résultants dans le cas de l'appui simple (liaison ponctuelle) et de 

l'appui linéaire (liaison linéaire rectiligne). La forme analytique de ces torseurs, dans un 

référentiel général, est obtenue en paramétrant d'abord les éléments géométriques propres 

à la liaison, puis en exprimant par rapport à ces éléments géométriques les particularités de 

la liaison. Ce paramétrage a pour effet d'introduire autant d'inconnues supptémentaires 

que de relations particulières indépendantes. 

Tableau2.3: Torseurs méçaniaues caractérisés p r  ra~port aux éléments abnétriaues de 
la liaisor 

) Modèle de liaison 

Appui simple l--- 
- - -  -- 

A: point de contact 
a: direction de la 

Torseur 
cinhatique 

Elements géométri- 
ques de la Iiaison 

P: point de contact 
a: direction de Ia 

nonnaie 

normale l IR="." (nnd).a = O  
d: droite de contact avec: .a = a  = 

' Torseur statique 

R = R - a  
HP ={M = O  

avec R-M=O avec V, . a = O 



Les auteurs effectuent mement  les analyses statique et cinématique du mécanisme et ce, 

au moyen de l'aigèbre linéaire. as parviennent à déteminer le degré d'hyperstatisme d'un 

mécanisme, de même que leur source, mais s'aventurent peu sur le tolérancement 

géométrique a apporter pour y remédier. 

Clément, Rivière et Temmerman (1994) proposent les concepts d'Élément Géométrique 

de Référence Mïnimum (EGRM) et de Surfaces Associées Topologiquement et 

Technologiquement (SATT) pour structurer la démarche de spécification du 

tolérancement géométrique. L'EGRM constitue un repère, complet ou partiel, permettant 

de représenter la position et l'orientation d'un SATT (Rivest 1993). Un SATT est une 

paire de surfaces ou de SATT, ou une paire composée d'une surface et d'un SATT 

appartenant au même solide et dont on souhaite manipuler Ia position d'ensemble. Basé 

sur la théorie des groupes de déplacement (Hervé, 1976), ils ont défini 7 classes de 

surfaces: les mrfhces sphériques, planes, cylindriques, hélicoïdaies, de révolution, 

prismatiques et quelconques, lesqueiles sont Iaissées globalement invariantes par un des 

sous-groupes de déplacement. A partir de ces surfaces, ils ont mis en évidence l'existence 

de 28 possibilités différentes d'association et 44 cas de reclassement d'un SATT a partir 

de la connaissance des SATT composants et de leur position relative. Pour chacun des 

cas recensés, un tolérancement gwmétnque a été d é f i .  Le lecteur intéressé peut 

consulter l'annexe il, ou le tableau des 7 classes de surfaces et celui des 44 cas de 

reclassement, de même qu'un exemple de tolérancement d'un SATT, tous tirés de 

l'ouvrage originai de Clément et al. (1994), sont présentés. La première étape de la 

démarche avancéey pour effectuer la cotation fonctionnelle d'une pièce réalisant une 

Iiaison mécanique dorinée, consiste a identifier toutes les sudaces fonctionnelles de cette 

pièce. Ii s'agit ensuite de choisir parmi ces Surfaces celles qui sont prépondérantes, de tes 

regrouper et de déterminer à quel cas de reclassement cette association de sufiaces 

correspond. Le tolérancement géométrique définit pour ce cas est alors appliqué 

directement sur la piéce. On procede ensuite au regroupement des surfaces fonctionneIIes 



restantes avec le SATT ou au regroupement des SATT eux-mêmes, jusqu'a ce qu'il n'y ait 

plus qu'un seul SATT regroupant toutes les d a c e s  fonctionnelles. A chaque association 

intermédiaire, il faut trouver te cas de reclassement et appliquer le tolérancement 

géométrique correspondant sur la pièce. Dans le cas ou une pièce réalise plus d'une 

liaison mécanique, les auteurs affirment que la synthèse peut s'effkctuer de manière 

cohérente par simple superposition des différentes sdutions, chaque solution de cotation 

utilisant le même EGRM de référence. 



Dans ce chapitre, une démarche logique pour effectuer le tolérancement géométrique d'un 

système mécanique, associé à son fonctionnement cinématique, est présentée. La 

méthodologie proposée repose sur l'analyse de la structure cinématique et des contraintes 

technologiques du mécanisme. Celle-ci est réalisée au moyen des outils présentés au 

chapitre précédent, soit les torseurs, le graphe des Liaisons et le schéma cinématique. Le 

chapitre se divise en quatre sections. Les trois premières correspondent a chacune des 

étapes de la méthodologie de spécification élaborée. Ces étapes sont la modélisation du 

mécanisme, I'anaiyse hyperstatique et la spécification du tolérancement géométrique. 

Dans la dernière section, deux exemples, le moteur à explosion 2 temps et la pompe à 

corps déformable, permettent d'illustrer la méthode. Il est a nuter que l'analyse 

développée ne permet pas de poser les contraintes fonctionnelles de fermeture de chaine, 

qui impliquent la présence de jeux ou ajustements, les contraintes fonctionnelles 

d'interférence entre pièces, qui sont en mouvement relatif l'une par rapport a l'autre, et ies 

contraintes fonctionneiles de portée pour le maintien de la qualité des liaisons. 

3.1 Modélisation du mécanisme 

La première étape de l'étude d'un mécanisme consiste à réaliser la modélisation de celui- 

ci, laquelle se traduit sous forme de graphe des liaisons et de schéma cinématique. L'objet 

de cette modélisation est de donner une image simpMée et symbolique du système 

mécanique afin d'en faciliter l'étude des mouvements, de même que celle des efforts. Les 

décisions prises à ce niveau ont une incidence directe sur les résuitats ultérieurs, car toute 

l'étude repose sur ces deux représentations schématiques. Il est donc préférable de s'y 

attarder un peu plus longuement. 



A partir du dessin d'ensemble, il faut d'abord identifier toutes les pièces intervenant dans 

la construction du mécanisme, et s'assurer de bien comprendre son fonctionnement. Une 

façon logique de procéder consiste a parcourir le système mécanique en partant de la pièce 

qui reçoit I'infomiation d'entrée, et de proche en proche, se diriger vers la pièce assurant 

I'infomation de sortie. La majorité des produits n'ont pas un fonctionnement unique dans 

le temps, mais bien des modes de fonctionnement qui traduisent le découpage des 

fonctions à assurer @upi.net, 1 99 1). Ainsi par exemple, une transmission de moteur hors- 

bord présente quatre modes de fonctioanement: marche avant, marche arrière, neutre et 

met. Dépendant de I'état fonctionnel dans lequel se trouve le mécanisme, l'agencement 

des pièces, les unes par rapport aux autres, sera modifié, puisque des fonctions différentes 

sont à remplir. Communément, I'etat fonctionnel le plus contraignant est préféré pour 

réaliser l'étude. De plus, s'il existe des mobilités cinématiques pour cet état fonctionnel, il 

est important de choisir une configuration des pièces qui dentraine pas de singularités 

cinématique et/ou géométrique. Cette configuration est nécessaire pour ne pas obtenir des 

résultats valides seulement dans certains cas phcdiers .  

Pour un état donné du mécanisme, il est toujours préférable de regrouper les éléments en 

contact n'entretenant aucun mouvement r e l e  c'est-à-dire réalisant des liaisons 

encastrement. Effectivement, ces liaisons ont été créées pour des raisons d'ordre 

technologique: fabrication, entretien, montage. Elles ne modifient en rien la nature des 

hyperstatismes présents dans le système mécanique, puisqu'elles transmettent 

intégralement aussi bien les efforts que les mouvements (voir exemple 3.1). Dans le 

contexte du présent travail, les considérer a pour seul effet d'augmenter inutilement la 

complexité de l'analyse hyperstatique (deuxième étape de la méthodologie proposée). Les 

assemblages réalisés par soudage, collage et serrage sont autant d'exemples de telles 

liaisons. Une fois les regroupements effectués, il est possible de tracer le graphe des 

liaisons du mécanisme étudié. 11 est a noter que les efforts extérieurs agissant sur les 

composants doivent être indiqués sur ce graphe. 



Exem~ie 3.1 : Effkt des liaisons encastrement 

La figure 3.1 illustre trois pièces (Po, PI et Pz) reliées par des liaisons en série, dont l'une, 

t,l, est une liaison encastrement. 

Figure 3.1 : a) Liaisons en série quelconque; b) Liaisons en série 
regroupant les pièces en liaison encastrement 

Soit, 

Co-, : Liaison encastrement 

el,: Liaison pivot 

f r:Ebll lo,.x,ylzl = 

Les torseurs statique et cinématique de la liaison équivalente aux deux liaisons en série 

(3. la) sont: 

Ces deux torseurs sont les mêmes que ceux obtenus en regroupant les pièces PO et Pi 

(figure 3.1 b), soit les torseurs statique et cinématique correspondant a la liaison 

01.~1Yl~t 
1;;:; Yo-, =:] O O M O - ,  f~~dO,.xtyl,L =Io 

No-, O 

O 

O 



1 s'agit ensuite de déterminer les modèles de liaisons, reliant chaque groupe (sous- 

ensembles et/ou piéces) & graphe des liaisons. Pour ce faire, il faut étudier les 

mouvements relatif5 entre les éléments ainsi que leurs inter-efforts. Les modeles de 

liaisons possibles ainsi que leur représentation schématique plane et spatiale, d'après la 

nome en vigueur, sont présentés aux tableaux 2.1 et 2.2 respectivement, page 11 et 15. 

Dans certains cas, le choix est direct. Par exemple, le modèle de liaison cinématique qui 

représente le plus fidèlement une liaison mécanique vis écrou, dans laquelie les éléments 

ont une rotation autour d'un axe proportionnelle à leur translation le long de cet axe, est la 

Iiaison hélicoïdale. Dans d'autres cas, par contre, la décision est plus f i c i l e  à prendre. ii 

est alors recommandé d'étudier l'effet des efforts extérieurs sur les composants, ainsi que 

les efforts internes a la liaison. Ce point sera élaboré plus en détds au chapitre IV, 

traitant de la détennination du modèle de liaison. Une fois les liaisons cinématiques 

définies, ii est dors possible de dessiner le schéma cinématique qui servira de base pour la 

suite de ['étude. Aussi, les torseurs statiques, correspondant a chacune des liaisons, sont 

identifies dans un repère locai propre à la liaison. Ce dernier est construit en respectant les 

conditions d'orientation des axes fournies au tableau 2.2. L'origine de ce repère doit pour 

sa part correspondre au centre géométrique de la liaison (point O, tableau 2.2) pour des 

raisons qui seront exposées un peu plus loin. La convention de notation utilisée dans le 

présent travail est la suivante: 

r. repère local 

où R: Repère où l'équilibre est réalisé (3.4) 

i - j  n: DErentie deux liaisons en parallèle 

i et j: Groupes impliqués dans la liaison 

La modélisation du mécanisme se résume donc aux étapes suivantes: 

1) LYident5cation des pièces intervenant dans la construction du mécanisme et la 

compréhension de son fonctionnement. 



2) Le regroupement des éléments en contact n'entretenant aucun mouvement reIatif et la 

construction du graphe des bisons. 

3) La détermination du modèle de liaison cinématique correspondant a chacune des 

liaisons mécaniques et la construction du schéma cinématique. 

4) L'identification des t o m  statiques correspondant ii chacune des iiaisons, dans un 

repère local propre a la liaison. 

3.2 Analyse hyperstatique 

La deuxième étape de la méthodologie de spécification du tolérancement géométrique 

proposée est l'analyse hyperstatique. Elie consiste, dans un premier temps, a déterminer si 

le systeme mkanique étudie est isostatique ou hyperstatique. Advenant cette seconde 

éventualité, il s'agit d'établir Les équations d'équilibre et d'identifier, a partir de ces 

équations, les sources d'hyperstatisrnes. Leurs répercussions sur chacun des groupes 

(sous-ensembles ethu piéces) du mécanisme sont dors anaiysées. 

33.1 Étude du degré d' hypcrstatisme 

Une façon de déterminer si un système mécanique est isostatique ou non est I'étude de son 

degré d'hyperstatisme. Les bases de cette étude étant quelque peu compIexes, seules les 

lignes essentieiles à ça réalisation sont ici exposées. 

ii s'agit tout d'abord de trouver le nombre d'équations statiques (Es), ainsi que le nombre 

d'inconnues statiques (1s) mis en jeu dans l'étude du mécanisme. L'application du 

principe fondamental de la statique ii chacun des sous-ensembles du graphe des liaisons, à 

l'exception du bâti, conduit à: Es = 6 x [(nombre de sous - ensembles) - 11. Il est en effet 

inutile de considérer le bâti puisque les équations décodant de son éqdibre peuvent être 

déduites de l'équilibre des autres sous-ensembles. Pour ce qui est du nombre d'inconnues 



statiques, un décompte direct peut être fait a partir des torseurs correspondant à chacune 

des liaisons. Le degré d'hyperstatisme se calcule dors a l'aide de la formule: m, = m - m, 

avec rn = Es- Is et m, = rny + mr'. 

Le degré de mobilité cinématique interne (rn9 correspond au nombre de mouvements 

cinématiquement compatibles avec les liaisons mécaniques, mais non excités par les 

mouvements d'entrée. Ces mobilités étant indéterminées, les variables statiques et 

cinématiques qui leurs sont associées sont donc eues aussi indéterminées, et augmentent le 

degré d'hyperstatisrne. La détermination de (m") n'est malheureusement pas toujours 

tàcile et requiert généralement une certaine habilité de l'ingénieur a lire des plans et saisir 

le fonctionnement du système mécanique. 

Le degré de mobihté cinématique externe (mf') représente le nombre de variables 

cinématiques indépendantes imposées par la nature du mécanisme ou des contraintes de 

conception. Ces variables externes correspondent a des vitesses d'entrée, de sortie ou de 

commande du système mécanique. Les relations entre celles-ci sont telles que les vitesses 

de sortie peuvent toujours être calculées à partir des vitesses d'entrée et de commande, et 

ce, nonobstant le type de mecanisme. De ce fait, le degré de mobilité cinématique externe 

est pose comme étant égal à la somme du nombre de vitesses d'entrée et de commande. 

La présence d'une mobilité cinématique externe indépendante sur un composant a pour 

impact d'augmenter le degré d'hyperstatisme du système mécanique. En effet, puisque 

par définition cette mobilité implique qu'il n'y a pas d'effort agissant sur le composant, il 

devient donc impossible de déterminer l'effort de réaction associé à cette mobilité. 

Dans le cas d'un système isostatique, m, = O, tandis que pour un système hyperstatique, 

m, < O. Dans ce deinier cas, la valeur obtenue permettra ultérieurement de valider (en 

partie) les résultats de l'étude statique. 



3.2.2 Étude statique 

Dans l'hypothèse d'un système mécanique dont fe degré d'hyperstatisme est inféneuf à 

zéro, une étude statique est requise. Elle consiste a appliquer le principe fondamental de 

la statique a chacun des groupes constituant le graphe des fiaisons du mécanisme étudie. 

De manière a faciliter I'identification des sources d'hyperstatismes et la hçon dont eues se 

traduisent sur les composants, les équations les pIus élémentaires doivent être obtenues. 

C'est pourquoi, plutôt que de réaiiser l'équilibre de chacun des groupes dans un repere 

global, celui-ci est effectué dans un référentiel distinct à chacun d'eux. Il sera donc 

question, en tout premier lieu, de définir la procédure permettant d'adjoindre un tel 

référentiel à chacun des composants du graphe de structure, lequel sera appelé repère 

groupe. 

Comme mentionné a la section 2.1.4.4, les torseurs statique et cinématique d'une liaison 

quelconque exhibent leur forme la plus simple (nombre maximi de zéro) dans un repère 

local associé à la liaison. Or, la détermination de ces référentiels indue nombre de choix 

arbitraires. Par exempie, pour la liaison pivot giissant, seule l'orientation d'un des axes est 

spécifiée (voir tableau 2.2, page 16). les autres étant laissées à la discrétion de l'ingénieur. 

De même, l'origine du repère associé à cette liaison peut se situer n'importe où sur son 

axe de rotation, ce qui implique, ici encore, un choix. C'est en tirant avantage des 

latitudes permises dans la détermination des référentiels locaux, associés aux liaisons 

impliquées dans 1 'équüibre d'un composant, qu'on construit son repère groupe. 

En ce qui concerne le choix de l'origine des repéres locaux, bien que le tableau 2.2 offie 

plusieurs options dans le cas de certaines Iiaisons (teiie ia liaison pivot glissant citée ci- 

haut), l'origine doit toujours se trouver au centre géométrique de la liaison (point O, 

tableau 2.2). En effet, il a été observé qu'un choix autre a pour conséquence de fausser 

i'interprétation des résultats, tant en ce qui a trait aux sources d'hyperstatisme qu'a Ieurs 



répercussions. La raison est que l'application du théorème des moments engendre, selon 

le point choisi, la présence de termes induits d'efforts parmi ceux des moments. Si le 

point est pris à un endroit sans réelle signification du point de vue de la transmission des 

efforts, il peut amiver que ces termes soient camouflés dans ceux des moments, erronant 

ainsi toute l'anaiyse statique. 

11 s'agit donc essentiellement d'établir s'il est possible d'orienter les systèmes d'axes des 

repères locaux des iiaisons contraignant un sous-ensemble, a partir du champ des 

possibilités offert de par l e u  définition. Deux situations se présentent, lesqueles sont 

illustrées a la figure 3.2. Les considérations qui suivent reprennent chacune d'eues. 

Figure 3.2: Construction des repères groupes 

Soit le groupe (1) appartenant au graphe de structure du système mécanique considéré. 

Celui-ci est contraint par trois baisons dont les référentiels locaux sont respectivement 

O,,X,Y,~,, O,,x,~,z* et O3J3~3z3- 

La figure 3.2 a) montre le cas où, de par la nature des liaisons impliquées, ii est possibIe 

d'aligner les systèmes d'axes des repères locaux de façon andogue. Dans ces 

circonstances, il est opportun de prendre pour orientation du repère groupe, ceiie 

commune à tous les repères locaux et comme origine, l'origine de la liaison comportant (e 

plus d'inconnues statiques. A cet égard, il est indispensable de faire usage du théoréme 



des moments (équation 2.1, page 13) pour ramener les torseurs des autres liaisons en ce 

point. Il peut être intéressant d'évaluer s'il est possible d'orienter le repère groupe 

résultant selon les paramètres de mise en position relative, en translation, des éléments de 

base constituant les liaisons (le point, la droite et le plan). Les équations résultantes en 

seront d'autant plus simples. Le tableau 3.1 rappeile quels sont ces paramètres en 

fonction des éléments de bases. 

Tableau 3.1 : Paramètres de position relative en translation 

Point 

Plan 

-- 

Point 
disn'nd: 

Droite passant par les 
deux points 

con fondus: 
Point commun 

Droite 

Point Q à la droite: 
Perpendiculaire (L) 
issue de la droite, 
passant par le point 

Point E à la droite: 
Point E à la droite 

PmaIfèIes (/O distinctes: 
i au deux droites en un 
point quelconque 

// con fondues: 
Droite commune 

Sécantes: 
Point d'intersection 

t ici l'hypothèse que La droite et le plan sont infinis 

Plan 

P h t  z au plan: 
L au plan, passant par le 
point 

Point E au plan: 
Point appartenant au 

// distincts: 
1 au plan et à la droite 
en un point qcq. 

//confondus: 
Droite commune 

Sécants: 
Point d'intersection 

4 dstinds,. 
1 commune aux deux 
plans 

// confondus: 
Plan wmrnun 

Sécants: 
Droite d'intersection 

À l'opposé de ce qui précède, il se peut qu'il soit irréalisable d'orienter de la même façon 

les systèmes d'axes des liaisons impliquées dans l'équilibre du groupe (figure 3.2b). Si tel 

est le cas, il est indiqué de prendre comme référentiel groupe, le repère local de la liaison 

la plus contrainte, c'est-à-dire celle comportant le plus d'inconnues statiques. Pour les 



repères locaux des autres liaisons, ce sont des considérations géométriques qui présideront 

à leur orientation, afin de simplifier les changements de repères. En effet, il convient dans 

une telle situation, d'effectuer les changements de bases et d'appliquer le théorème des 

moments (équation 2.1, page 13)' afin d'exprimer les torswrs associés aux autres liaisons 

dans le repère groupe. Les relations de changements de base s'expriment sous la forme 

générale: 

Dans chacun des cas discutés plus hauf il peut aniver que seul un certain nombre des 

repères locaux satisfasçent aux conditions de similitude d'orientation des axes. Deux 

choix sont alors possibles. Le premier consiste à construire le repère groupe en tenant 

compte uniquement des repères locaux répondant aux critères. L'autre est de prendre le 

référentiel local de la liaison la plus contrainte comme repère groupe. Il faut don vérifier 

quelle option permet d'obtenir les équations les plus simples. 

Une fois le repère groupe d'un sous-ensemble établi et les torseurs statiques des liaisons 

concernées exprimés dans ce référentiel, il est possible d'appliquer le principe fondamemai 

de la statique à ce composant. 

Bien que non mentiorné jusqu'a présent, il est habituellement préférable d'utiliser les 

règies de composition des liaisons en parallèle (voir section 2.1 -5.1) pour simplifier le 

graphe de structure d'un mécanisme, et ce, avant d'entreprendre son étude statique. Ceci, 

rappelons-le, a pour objet de réduire le nombre des torseurs a manipuler. La façon de 

déterminer le repère groupe d'un sous-ensemble peut également seivir pour établir le 

référentiel dans lequel la liaison équivalente à un nombre x de liaisons en paraliele sera 



calculée. Les critères s'appliqueront, dans ce cas, aux repères locaux des liaisons 

disposées en parallèle entre deux pièces. 

3.2.2.1 Phénomènes de frottement 

Lors de l'établissement du modèle technotogique de départ, l'hypothèse de liaisons sans 

dissipation d'énergie a été posk. Il est pius juste de dire que le fiottement nuisible est pris 

en compte mais n'intervient pas dans l'analyse, celle-ci étant rréalisée pour un 

fonctionnement en régime permanent. il importe ici de souiigner que dans certains 

systèmes mécaniques, par exemples les variateurs de vitesse par fiction et les fieins, le 

fiottement est présent en régime étabii, puisque indispensable à la transmission des efforts. 

il se doit donc d'être considéré. Dans un cas comme dans l'autre, toutefois, les 

phénomènes de iiottement (utile ou nuisible) n'influent pas sur le nombre de sources 

d'hyperstatisme. 

À preuve, soit le contact ponctuel entre deux pièces Pl et PI (voir figure 3.3). En 

considérant la liaison sans frottement, le seul degré de liberté supprimé est la translation 

suivant l'axe des y. Si maintenant I'effkt de t'adhérence ou du frottement est pris en 

compte, tout mouvement de PI par rapport a P2 engendrera un effort résistant dans la 

même direction mis  de sens opposé a la vitesse de glissement g,,, de Pi par rapport à Pz. 

ii s'ensuit que les deux translations suivant x et z vont être partieliement bloquées de par 

ces efforts résistants. Le tenne partiellement bloqué est utilisé car le blocage va dépendre 

de la répartition des efforts et du coefficient de fiotternent au contact entre Pl et PZ. 

En effet, avant que le mouvement ne soit possible, la résultante Ë reste incluse à 

l'intérieure du cône d'angle 9, ce qui correspond au phénomène d'adhérence pour lequel: 

pl,, = 6 et 1171 < . tgq Autrement dit, le moduie de la composante tangentielle T de 



la résultante des efforts appliqués a PI, autre que ceux imposés par Pz, est insuffisant pour 

provoquer le mouvement. Les translations suivant x et z sont donc bloquées. Cependant, 

les efforts en x et z, occasiomés par ce frottement, sont dépendants de celui en y par 

l'intermédiaire du coefficient de frottement, et donc ne génèrent pas de source 

d' hyperstatisme supplémentaire. 

Si maintenant le module de la composante tangentieile devient suffisant pour vaincre 

I'adhérence (régime permanent), le mouvement va s'établir, et pendant toute la durée du 

mouvement, la force résultante sera inclinée de l'angle tp (angie de eottement) par rapport 

à la normale au contact. il en résulte que: jj,,, t 6 a llql=I(6(( . tg9 . Dans ce cas, les 

degrés d e  liberté suivant y et z sont toujours disponibles. 

Figure 3.3: Phénomènes de frottement 

Du fait que dans le cas où des composantes de fiotternent sont ajoutées, celles-ci restent 

en tout état de cause connues, et il est possible d'affirmer que les phénomènes de 



frottement ou de résistance au roulement n'influent pas sur le nombre des sources 

d'hyperstatisme. 

3.2.3 Identification des sources d'hyperstatisme 

Le principe fondamental de la statique, appliqué à chacun des composants du graphe des 

Iiaisons d'un mécanisme hyperstatique, a p o u  résultat un système d'équations linéaires. 11 

a été vu que la résolution d'un tel système exige t'introduction des reIations d'effort - 
déplacement et de compatibilité géométrique. De plus, il est indispensable, pour 

déterminer la valeur des inconnues du système, que toutes les équations soient exprimées 

dans le même r é f h t i e l .  Étant domé que l'étude statique de chacun des composants e n  

rédisée dans un repère groupe distinct, il apparaît donc nécessaire d'avoir recours aux 

relations de changement de bases, vues précédemment. 

Cependant, il a été observé qu'en ce qui a trait a l'identification des sources 

d'hyperstatisme et de leurs répercussions sur les groupes, il n'est pas utile de 

s'embarrasser de telles équations. Cette propriété est la conséquence de l'invariance du 

sous-groupe des déplacements associé à une liaison mécanique, qui exprime les possibilités 

de mouvements permis par la liaison De fait, ces relations ne changent en rien les sources 

d'hyperstatisme. Pour cette raison, il est recommandé de simplement considérer que si 

une variable est connue dans un repère, il est possible d'en connaître la valeur dans un 

autre. Par exemple si Xi_, est connue, cela implique que XL, l'est également. 

Jusqu'a présent, les concepts de sources d'hyperstatisme et d'influence sur les difkents 

composants ont été utilisés sans autre explication. Ii est bon ici de rappeler que les 

sources d'hyperstatisme correspondent au nombre de variables inconnues à poser pour 

être en mesure de résoudre le système d'équations linéaires résultant de l'étude statique. 

La nature exacte de ces sources est souvent impossible à déterminer, de même qu'inutile. 



U faut cependant connantre comment elles se répercutent sur les différents groupes d'un 

système mécanique, afin de pouvoir poser les conditions fonctionnelles permettant d'en 

contrôler les effets. Pour un groupe donné, chaque fois qu'une équation est impossible à 

résoudre, il existe soit un hyperstatisme de translation ou de moment, seion qu'il s'agisse 

d'une relation d'efforts ou de moments. En ce qui concerne la détermination des 

hyperstatismes de moment, les termes induits par les efforts irmmissibles ne doivent pas 

être considérés. La raison étant que ces termes induits ne représentent pas un blocage 

taagibIe d'un degré de liberté, causé par une liaison entre deux composants, mais sont la 

simple conséquence de l'application du théorème des moments. II faut donc, aussi bien en 

ce qui a trait aux hyperstatismes de translation que ceux de moment, qu'il y ait au moins 

deux termes appartenant à deux liaisons différentes, pour avoir un hyperstatisme. 

Une fois les équations dérivant de l'équilibre de chacun des groupes analysées, il faut, au 
c 

moyen d'un bilan global, vérifier que le nombre de sources d'hyperstatisme correspond 

bien à celui prévu lors de L'étude du degré d'hyperstatisme. À noter qu'il est préférable, 

plutôt que d'examiner les équations résultant des études statiques de tous les sous- 

ensembles en même temps, de procéder cas par cas. Ainsi, lorsque le principe 

fondamental de la statique a été appliqué a l'un des groupes, on étudie aussitôt les 

équations qui en dérivent. Bien entendu, il est fort probable que l'équilibre des autres 

composants révèle des informations permettant de déterminer des variables impliquées 

dans ces équations. De ce fait, il est nécessaire de propager à l'ensemble des groupes, les 

conclusions obtenues sur un groupe. 

3.3 Spécification du tolérancement ghmétrique 

La spécification du tolérancement géométrique sur les composants est réalisée en deux 

étapes. La première étape consiste à poser les conditions fonctiomeIles, imposées par 

I'existence des sources d'hyperstatiunes. Il s'agit ensuite de déterminer le tolérancement 



géométrique, pour chacune des pièces, requis pour rencontrer ces conditions 

fonctionnelles. 

3.3.1 Proposition des conditions fonctionnelles de position et d'orientation, 
permettant de contrôler les byperstatismes 

Les principes de symbolisation des conditions fonctionnelles de position et d'orientation, 

ainsi que les définitions nécessaires, sont les mêmes que pour le tolérancement 

géométrique. La seule diiérence entre ces deux concepts réside dans le fait que les 

conditions fonctionneiies s'appliquent entre les axes de mouvements des liaisons 

cinématiques. Le tolérancement géométrique, pour sa part, est indiqué entre des éléments 

appartenant à une même pièce. Cette distinction oblige à avoir recours à une certaine 

liberté d'expression des conditions fonctionnelles relativement a la norme, celle-ci n'étant 

pas faite pour ce type d'utilisation. 

Les relations établissant les conditions fonctionnelles à poser en fonction des 

hyperstatismes présents sur chacun des groupes sont les suivantes: pour contrôler un 

hyperstatisme de translation il faut imposer une condition fonctiomeiie de position; pour 

un hyperstatisme de moment, une condition fonctionnelle d'orientation. Ainsi, à partir des 

hyperstatismes trouvés pour chacun des groupes, il s'agit de déterminer les conditions 

fonctionnelies à poser pour y remédier. CeUesci sont ensuite indiquées entre les axes de 

mouvements imposés par les sous-ensembles en Liaison avec le groupe concerné. 

L'orientation du repère groupe senrira de guide sur la façon d'indiquer ces conditions 

fonctionneiies. En ce qui a trait au bâti, c'est la fermeture de la chaîne de position &ou 

d'orientation, qui préside la détermination des conditions fonctionnelles à placer. 



3.3.2 Proposition d'un tolérancement géométrique pour chacune des pièces 

La satisfaction des conditions fonctionnelies, relatives à un groupe donné, ne peut se faire 

qu'au travers des pièces constituant ce groupe. Les conditions fonctionneiies spécifient la 

nature du tolérancement géométrique a imposer, tandis que les flux fonctionnels expriment 

le mode de propagation a travers les pièces. Ainsi des conditions fonctionneiles 

d'orientation entraînent des tolérances géométriques d'orientation et des conditions 

fonctiomeiies de mise en position, des tolérances dimensionnelles ou de position. Ce sont 

des considérations sur les procédés de fabrication et d'inspection qui dicteront le 

tolérancement géométrique a adopter, parmi les diverses possibilités offertes par la nome. 

3.4 Exemples 

Les exemples qui suivent (le moteur a explosion deux temps et la pompe à corps 

déformable), visent à ilIustrer la méthodologie développée. 

3.4.1 Exemple 1: Moteur a explosion 2 temps 

Les moteurs a explosion 2 temps ont pour caractéristique principale de rassembler sur un 

seuI tour de vilebrequin au lieu de deux, les quatre phases du cycle à quatre temps, c'est-à- 

dùe I'admission, la compression, la détente et l'échappement. Ils sont utilisés sur de petits 

équipements: tondeuses, scies à moteur, hors-bord, modèles réduits, etc. La figure 3.4, 

page 41, montre le dessin d'ensemble d'un tel moteur; adapté ici pour un modèle réduit 

d'avion. Les deux états fonctionnels possibles de ce mécanisme sont i'arrêt et la marche 

avant. Cette dernière sera considérée pour l'étude ci-après. li est a noter que ce type de 

moteur nécessite un démarrage manuel, pour lancer le cycle et déterminer le sens de 

fonctionnement. En effet, une position singulière existe lorsque le piston est au point mort 

haut ou au point mort bas. 
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Fimre 3.4: Dessin d'ensemble d'un moteur à explosion 2 temps 



Éra~e 1: Modilisatim du mécanisme 

1. I )  Idenfifiafrafrun des pièces intervenant dans la construction du mécanisme et 

compréhension & son fouictïonnement 

Dans cet exemple, la nomenclature du mécanisme est donnée. Par conséquent, le travail 

se résume a saisir le fonctionnement du moteur à explosion 2 temps a travers le rôle de ces 

composants. C'est le piston (14) qui reçoit l'information d'entrée. En effet, en allumant 

le méiange d'air et d'essence contenu dans le cylindre fermé par le piston, il se produit, par 

combustion, une augmentation importante de pression. Cette pression s'exerce sur le 

piston (14) qui se trouve ainsi chassé vers le bas. Une bieiie (1 1) relie le piston (14) au 

viiebrequin (9). Quand le piston (14) se déplace en translation dans Ie cylindre, il actionne 

la bieiie (1 1) qui entraîne le vilebrequin (9) en rotation. Le mécanisme décrit joue 

exactement le même rôle que Ie pédalier d'une bicyclette mû par la jambe du cycliste. 

Le fonctionnement du mécanisme étant assimile, il est maintenant possible de regrouper 

les éléments en contact, n'entretenant aucun mouvement relatif, afin de les considérer 

comme une seule entité pour les besoins de l'analyse hyperstatique. Les regroupements 

possibles sont les suivants: 

Remoztpernent /il 

La culasse (1) est fixée sur le bloc cylindre (4) au moyen de six vis (2), lesquelles 

bloquent tous les degrés de liberté possibles entre ces deux composants, donnant ainsi 

lieu à une baison encastrement. 



Ath de prévenir les fbites entre la culasse (1) et la chemise (15), un joint d'étanchéité (3) 

est utiiisé. Ce dernier est serré entre Ia culasse (1) et la chemise (15) au moyen des six 

vis précédentes (2) et ne peut donc pas se déplacer par rapport à ces composants. 

La chemise (15) est montée avec un ajustement incertain dam le bloc cylindre (4). 

L'insertion peut se faire à la main en exerçant une certaine pression (elle peut être retirée 

de la mëme façon). Aussi, le haut de cette chemise (15) comporte une collerette qui est 

serrée entre le bloc cylindre (4) et la culasse (1) par l'entremise du joint d'étanchéité (3). 

La chemise est donc immobile par rapport à ces composants. 

Le bloc cylindre (4) est à son tour fixé au carter inférieur (8) grâce à quatre vis (non 

Uustrées). Ces deux composants réalisent donc eux aussi une liaison encastrement. 

Le couvercle (10) se visse directement dans le carter inférieur (8) élimùiant du fait tous 

les degrés de Liberté possibles. 

Le palier (5) est solidaire du carter inférieur (8)' celui-ci étant monté par serrage. 

La culasse (l), le bloc cylindre (4), les vis (2), le joint d'étanchéité (3), la chemise (15), le 

carter infërieur (8)' le couvercle (10) et le palier (5) peuvent tous être regroupés et 

considérés comme une seule entité, puisqu'ils n'entretiennent aucun mouvement relatif les 

uns par rapport aux autres. Cet ensemble sera dorénavant appelé groupe bâti et sera 

identifié par le nombre [O]. 

Reproupement / I I  

La tige du piston (13) peut, selon le cas, être mont& de trois manières différentes: 

<<serrée» dans les portées du piston et libre dans l'alésage du pied de bielle, «serrée» 

dans la bielle et libre dans le piston, ou libre dans la bielle et le piston. La présence 

d'une bague en bronze (12) s'interposant entre le métal de la bielle (1 1) et celui de la 

tige du piston (13) laisse supposer que celle-ci est montée libre dans le pied de bielle. 



De ce fàit, il est possible de considérer la tige du piston (13) et le piston (14) comme une 

seule entité. Cet ensemble sera nommé piston et identifié par le nombre [l]. 

Regrouwrnent R 1 

Les deux bagues de bielle (12) sont montées par serrage sur cette dernière. li n'existe 

donc aucun mouvement possible entre ces éléments. II est donc possible de les 

considérer comme une seule entité, bielle, laquelie sera identifiée par le nombre [2]. 

L'hélice (6) est maintenue immobile par rapport au vilebrequin (9) au moyen d'un écrou 

d'hélice (7), lequel est vissé à même le vilebrequin (9). Ces trois éléments n'entretenant 

aucun mouvement relahf, il est possible de les regrouper. Cet ensemble sera nommé 

vilebrequin et identifié par le nombre [3]. 

Compte tenu de ces regroupements, le graphe de structure minimal peut être réalisé. Ce 

dernier est illustré à la figure 3 .S. II est a noter que les efforts extérieurs agissant sur les 

composants sont égaiement indiqués sur ce dessin. Ces efforts, au nombre de trois, sont 

les suivant: la force de pression (Fp) agissant sur le piston et due à la combustion des gaz 

dans le cyIindre7 le couple (C) et la force axiale (Fa) agissant sur le vilebrequin et causés 

par la résistance de l'air sur l'hélice lors du vol du modèle réduit d'avion. 

1 
Bielle 1 

j 

Fi-e 3.5: Graphe du moteur 



2.3) Détennrnation drr modèle de liaison cint%dque cme~pondant à chacune des 

liaisons mécaniques dans le mécanisme 

II h t  maintenant déterminer le modèle de liaison cinématique reliant chaque groupe du 

graphe des liaisons et correspondant à chacune des liaisons mécaniques présentes dans le 

système étudié. Les liaisons cinématiques possibIes ainsi que leur représentation 

schématique sont présentées dans les tableaux 2.1 et 2.2 des pages respectives 1 1 et 15. 

Liaison fbl 

Le groupe piston [ I l  et le groupe bâti 101 forment une liaison pivot glissant, car le groupe 

pkîon [ I l  peut tourner et glisser par rapport au groupe bâti [O], le long d'une droite 

commune: I'axe de mouvement du piston (14) (abstraction faite des autres composants). 

Liaison 44 

Les groupes piston [ I l  et bieiie [2] réalisent également une liaison pivot glissant puisqu'ils 

peuvent tourner et glisser l'un par rapport a l'autre le long d'une droite commune. 

perpendiculaire à l'axe de mouvement du piston (14). 

Liaison 44 

Une liaison pivot glissant existe aussi entra les groupes bielle [2] et vilebrequin [3], le long 

d'une droite commune perpendiculaire à I'axe de mouvement du piston (1 4), ou parallèle à 

l'axe de mouvement du vilebrequin (9). 

L~aïso~z 

Le groupe vilebrequin [3] est en rotation par rapport au groupe bâti [O] autour d'une 

droite commune liée au bâti [O]. De plus, ce dernier n'a aucun mouvement relatif de 



translation le long de cene droite par rapport au groupe bâti [O]. Ces deux ensembles 

réalisent donc une liaison pivot. 

Ayant déterminé la nature des liaisons reliant chacun des groupes, il est dès lors possible 

de dessiner le schéma cinématique du mécanisme. Celui-ci est illustré à la figure 3.6, pour 

une position du mécanisme la plus générale qui soit, c'est-à-dire a t O et 

9: t O, n 1 2, n, - ir 1 2, ces positions amenant une singularité d o u  une configuration 

géométrique particulière. 

1 

Finure 3.6: Schéma cinématique du moteur à explosion 2 temps 



Les torseus statiques, tels qu'exprimés dans un repère local propre à Ia liaison, sont 

donnés ci-après. La détermination des référentiels résulte de choix arbitraires (orientation 

des axes), compatibles avec les conditions relatives a leur construction (tabIeau 2.2, page 

#15). Ces référentiels sont illustrés à la figure 3 -6. 

t,, : Liaison pivot glissant d'axe yi, d'origine 01 

0Im2: Liaison pivot glissant d'axe XI, d'origine Or 

t24 : Liaison pivot glissant d'axe xz, d'origine 0 2  

[O-3 : Liaison pivot d'axe x3, d'origine 03 



Étape 2: Andvse hvpemtafiaue 

2.1) Anuiyse du degré d 'hypersfcdjsrne 

D'après le graphe des liaisons réalisé précédemment, ie moteur à explosion 2 temps 

comprend, avec le groupe bâti [O], quatre sous-ensembles [Il, [Z] et [3]. L'application du 

principe fondamental de la statique à chacun d'eux, excepté le bâti [O], conduit à: 

6 (4 - 1) = 18 équations statiques (Es) (3.10) 

A partir des torseurs statiques correspondant à chacune des liaisons, il est possible 

d' identifier: 

4 + 4 + 4 + 5 = 17 inconnues statiques (1s) (3.11) 

Le degré d'hyperstatisme se calcule alors à l'aide de la formule: 

avec m = Es-Is= 18-17 = 1 (3.13) 

int + ,ext e t m  = m  
C C C 

Sachant que le mécanisme comporte une mobilité cinématique externe soit le mouvement 

de translation du piston suivant l'axe des y1 dû à l'explosion des gaz, de même qu'une 

mobilité cinématique interne, le mouvement de transiation de la bielie montée flottante 

suivant I'axe des x2, le nombre de mobilité cinématique total est donc égal à: 

Ce qui permet de déterminer le nombre de sources d'hyperstatisme, lequel correspond au 

nombre d'inconnues principales du système d'équations résultant de l'application du 

prùicipe fondamentai de la statique aux pièces ou sous-ensembles du mécanisme: 

3 1 degré d' hyperstatisme 



A noter que, comme il y a une mobilité cinématique externe, une des forces agissant sur le 

système est inconnue. Comme la force de pression (Fp) agissant sur le piston et le couple 

(C) agissant sur le vilebrequin ne peuvent ê e  connus en même temps, sans risque 

d'entraîner une incohérence mathématique, il s'agit nécessairement d'un des deux. Le 

couple agissant sur le vilebrequin (C), causé par la résistance de l'air sur l'hélice, est 

I'incomue la plus probable. 

2.2) Anaiyse -que 

Ann d'identifier les répercussions du degré d'hyperstatisme sur les différents sous- 

ensembles, les équations d'équilibre des groupes 111, [2] et [3] sont établies. 

2-21) Équilibre du groupe piston [Il 

a -  Choixdù repéregruupe 

Le graphe des liaisons du moteur à explosion 2 temps (figure 3 -5) montre que le piston [ I l  

est contraint par les liaisons et &, et est soumis au torseur d'efforts extérieurs 

(r, . Le repère local associé à ces deux liaisons étant le même (section 1.4). il 
O, .x*y,.* 

correspond directement au repère piston, soit x,y,z, d'origine Cl1. 



Liaison 

Torseur des efforts extérieurs agissant sur le ~iston 11 

Le principe fondamental de la statique applique à ce sous-ensemble s'écrit: 

t~~:~*l!l,,..,,,., + ~~:~~*~~l , , . . , , , ,  + 1~(a~+I)Io ,.., ,,,, = (O) 

Soit au bilan: 

d - Conclusion 

En supposant la force de pression agissant sur le piston (Fp) connue, il est possible de 

constater, a partir du bilan de l'équilibre du groupe piston, un hyperstatisme de translation 

suivant l'axe des z (zLi OU &), ainsi qu'un hyperstatisme de moment suivant ce mème 



axe (Nk, ou Ni-, ) . En effét, la translation et la rotation sont bloquées deux fois suivant 

cet axe. 

2.2.2) Équilibre du groupe bielle [2] 

a - C h k  du repère groupe 

Le graphe des liaisons (figure 3.5) révèle que le groupe bielle [Z] est contraint par les 

liaisons llm2 et 12-3. La construction de son repère groupe montre qu'il est possible 

d'orienter les axes des réfkentiels Iocaux associés à ces Iiaisons (x,y,z, et x3y,z3) de la 

même façon, ainsi que selon le paramètre de mise en position relative des éléments de 

bases de ces liaisons, c'est-ailire suivant la perpendicuiaire commune à leur axe de 

rotation (22). Le repère c o m t m  est x2yZq.  En ce qui concerne l'origine du repère 

groupe, il faut choisir celie de la liaison la plus contrainte. Comme iI s'agit ici de deux 

liaisons pivot glissant, le choix de l'une ou l'autre n'a pas d'importance. Le point O2 est 

arbitrairement choisi et te repère groupe bieUe est O, ,x, y ,t, . 

b - Expression des torseun &ns le r e e  groupe 

Liaison !24 

Liaison 

Il faut ici appliquer le théorème des moments (équation 2.1) afin d'exprimer le torseur 

associé a cette liaison au point Cl2. 



Le principe fondamental de la statique appliqué à ce groupe s'écrit: 

= {ô) 

Soit au bilan: 

d - Conclusion 
D'après ces équations, il est possible de constater un hyperstatisme de translation suivant 

l'axe des y (Y :-, ou Y :-,) , de même que des hyperstatismes de moment suivant les axes 

y et z (M :-, ou M :-, et N :-, ou N :-,) . Toutefois, l'équilibre du groupe piston [ 1 ] 

ayant permis de déterminer Y:-, et M:-, , et puisqu'une variable connue dans un 



référentiel est présumée connue dans les autres, il en résulte que seul I'hyperstatisme de 

moment autour de z demeure. De la même façon, il est possible de retourner à I'équifibre 

du groupe piston [ I l  et d'éliminer I'hyperstatisme de translation suivant l'axe des z, 

I'équilibre du groupe bielle [ 2  1 ayant permis de trouver Z :-, . 

2-2-31 Équilibre du groupe vilebrequin [Jl 

a - Choix du rLpéregroupe 

Le groupe vilebrequin [3] est contraint par les liaisons ez-; et (0-3 et est soumis au torseur 

des efforts extérieurs (voir figure 3.5). Son équilibre est réalisé dans le 

référentiel x3y,z, d'origine 0 3 .  En effet, la démarche pour établir le repère groupe 

vilebrequin montre qu'il est possibIe d'orienter les axes des repères locaux associés a ces 

Liaisons de la même façon, ainsi que selon le paramètre de mise en position relative des 

éléments de bases de ceIIesci, c'est-à-dire suivant la perpendiculaire commune a leur axe 

de rotation (z, ). En ce qui concerne l'origine du repère groupe, il faut choisir celle de la 

liaison la plus contrainte, soit 0 3 .  

Liaison tza 

il faut ici appliquer Ie théorème des moments (équation 2.1) afin d'exprimer le torseur 

associé a cette liaison au point 03. 



Torseur des efforts extérieurs aaissant sur le viiebreuuin 0 1 

Le principe fondamental de la statique pour ce  sous-ensemble s'écrit: 

Soit au bilan: 

Xi-,- ~a = O 

Y :-,+y ;-,= O 

Z :-,+ z :-,= O 

-:} = (6)  (3.34) 

0 O,. 
= 3 Y G 3  



d - C U I I C ~ U S ~  

La force axiale (Fa) agissant sur le vilebrequin étant supposée connue, les résultats du 

bilan permettent d'observer des hyperstatismes de translation suivant les axes y et z, ainsi 

que des hyperstatismes de moment suivant ces mêmes axes. Toutefois, à partir des 

conclusions de l'étude statique des autres sous-ensembles, seul l'hyperstatisme de moment 

autour de z persiste. 

2.2 4) BirM global 

Le bilan global, présenté ci-après, permet de vérifier que, comme préw par l'analyse du 

degré d'hyperstatisme, il y a bien une seule source d'hyperstatisme- En effet, il suffit 

d'imposer une des quatre variables suivantes, &I, NI-& Nz-3 ou NO-3, pour être à même de 

déterminer toutes les autres inconnues. Cette source d'hyperstatisme se traduit par un 

hyperstatisme de moment autour de z pour les groupes piston [1], bieiie [Z], et vilebrequin 

131. 



Étape 3: Spécification ùk toiléancement péoméîrime 

3.1) Proposition des conditions fonctionnelles de position et d'o&ntotion penneftmt 

de wnfrôIer les liryperSr&isnies 

À partir de Fanalyse statique effectuée précédemment, les conditions fonctionneiies de 

position et d'orientation, nécessaires pour contrôler les effets de la source 

d' hyperstatisme, sont déteminées. Celles-ci sont Uuarées à la figure 3.7. 

3.1.1) Conditiom foncfr~onnelles rel&es au groupe piston [ I l  

De façon à contrôler la compatibilité d'orientation autour de l'axe des z, entre les axes de 

mouvement des liaisons cinématiques contraignant le groupe piston [il, il faut poser une 

tolérance de perpendicularité (TI, figure 3.7) entre l'axe du groupe bâti [O] et I'axe du 

groupe bielle 121, en relation avec le groupe piston [l]. 

3.1.2) Conditions fon&*unlieiies r e lbes  rur groupe bielle [fl 

Pour pallier à i'hyperstatisme de moment autour de z concemant ce sous-ensemble, il faut 

ajouter une tolérance de pardelisme (T2, figure 3.7) entre I'axe du groupe piston [1] et 

l'axe du groupe vilebrequin 131, en relation avec le groupe bielle [2]. 

3.1.3) Conrfrtms fonctionnelles telafives ail groupe vilebrequin [3l 

Dans le cas du groupe vilebrequin 131, iI faut mettre une tolérance de parallélisme (T3, 

figure 3.7) entre l'axe du groupe bielle [2] et l'axe du groupe bâti [O], tous deux en 

relation avec le vilebrequin [3]. Ceci, dans le but de contrôler I'hyperstatisme de moment 

présent autour de z. 



3.1.4) Conditions fmdronnelles reltBus au groupe bâfi [O] 

La fermeture de la chaîne de position sur le bâti 101 implique d'imposer une tolérance de 

perpendicularité (Tl, figure 3.7) entre I'axe du vilebrequin 131 en relation avec le bâti [O] et 

l'axe du piston 11 ] également en relation avec le bâti [O]. 

I 

1 1 I 

Figure 3.7: Conditions fonctionneIIes relatives au moteur 

3.2) Pt.oposition du tolérancement géométrique, p r  choeune derpàèces du système 

mekanique 

Les conditions fonctionnelles relatives à chacun des groupes se propagent à travers les 

pièces constituant le groupe en question, au moyen des flux fonctionnels. Dans ce qui 

suit, un tolérancement géométrique possible, pour chacun des groupes, est donné. 



3.2-1) Tdérancement des pièces rrppmtenant au groupe kîti [O] 

Relativement au groupe bâti [O], une condition fonctionnelle de perpendicularité (T4), 

entre I'axe du vilebrequin [3] en relation avec le biiti [O] et I'axe du piston [l] également 

en relation avec le bâti [O], a été posée. Cette condition fonctionnelle se traduit, sur le 

groupe boîtier [O], par un contrôle de la perpendicularité de I'axe de la chemise (15) par 

rapport à I'axe du palier (5). Pour y parvenir, ii est nécessaire de poser. 

une tolérance géométrique de concentricité, de l'axe de l'aiésage de la chemise par 

rapport a I'axe de la chemise (15). Ceci a pour effet d'assurer la propagation du 

contrôle de perpendicularité vers le bloc cylindre (4); 

une tolérance géométrique de concentncite, de I'axe de I'alésage du bloc cylindre par 

rapport à I'axe du bloc cylindre (4). Ceci a pour effet d'assurer la propagation du 

contrôle de perpendicularité vers le carter inférieur (8); 

une tolérance géométrique de perpendicularitk, entre les axes des deux alésages du 

carter inférieur (celui en relation avec le bloc cylindre (4) et celui en relation avec le 

palier (5)). Ceci a pour effet d'assurer fa propagation du contrôle de perpendicularité 

vers le palier (5); 

une tolérance géométrique de concentricité, de t'axe de l'alésage du palier par rapport à 

I'axe du palier (5)' bouclant ainsi le parcours entre I'axe de la chemise (1 5) et celui du 

palier (5). 

Le tolérancement de chacune des pièces appartenant au groupe bâti [O] est illustré à la 

figure 3.8. À noter que les pièces à travers lesquelles k flux fonctionnel ne se propage pas 

ne sont pas dessinées (couvercle (1 O), culasse (1), vis (2) et joint d'étanchéité (3)). 
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F i w e  3 -8: Tolérancement du groupe bâti [O] 

3.2.2) Toléimcement des pièces apmencuit au groupe piston [I j 

Pour atténuer l'effet de la source d'hyperstatisme, une condition fonctionnelle de 

perpendicularité (Tl), entre I'axe du groupe bâti [O] et I'axe de la tète de bielle [Z], en 

relation avec le groupe piston [Il, a été fixée. Cette dernière se traduit, sur le groupe 

piston [ I l ,  par un contrôle de la perpendicularité entre l'axe de la tige du piston (13) et 

I'axe du piston (14) proprement dit. Pour rencontrer cet objecü; il est nécessaire 

d'imposer le tolérancement géométrique suivant (voir figure 3.9): 



une tolérance géométrique de perpendicularité, entre I'axe de l'alésage du piston, servant 

à recevoir la tige de piston, et l'axe du piston (14) lui-même. Ceci a pour effet d'assurer 

la propagation du contrôle de perpendicularité vers la tige de piston (13); 

une tolérance géométrique de rectitude de l'axe de la tige du piston, bouclant ainsi le 

parcours entre I'axe du piston (14) et I'axe de la tige de piston (13). 

Figure 3.9: Tolérancement des pièces du groupe piston [l] 

3.2.3) Toféiancemenr despiècts ripparteenmt au groupe bielle [2l 

De façon a contrôler la compatibilité d'orientation autour de z du groupe bielle [2], une 

condition fonctionnelle de paralielisme (T2) a été posée entre I'axe du piston [1] et I'axe 

du vilebrequin [3], en relation avec le groupe bieiie [2]. Cette condition fonctionnelle se 

traduit par un contrôle du parailélisme des axes des bagues de bielle (12), t'un par rapport 

à l'autre. La propagation du flux fonctionnel, à travers les pièces appartenant à ce groupe, 

est réalisée par l'adjonction des tolérances géométriques suivantes (voir figure 3.10): 

une tolérance géométrique de concentricite entre l'axe de l'alésage de la bague et I'axe 

de la bague (12), pour chacune des bagues. Ceci a pour effet d'assurer la propagation 

du contrôle de paraiiéiisme vers la bide (1  1); 

une tolérance géométrique de parallélisme entre les axes des deux alésages de la bielle 

(1 1)- 



3.2.4) Tdsm>cement &s pièces appartenant au gmpc vilcbreqvin 131 

Finalement? la condition fonctionnelle relative au groupe vilebrequin [3] impiique une 

tolérance de parailélisme de I'axe du maneton par rapport a l'axe du vilebrequin (9). De 

nouveau, les pièces non affectées par le flux foncrionnel, soit l'hélice (6)  et l'écrou d'hélice 

(7), ne sont pas illustrées sur la figure 3.1 1.  

'Ai - 
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F i w e  3.1 1 : Tolérancement des pièces du groupe 
vilebrequin [3] 



3.4.2 Exemple 2: Pompe à corps déformable 

La figure 3.12 montre le dessin d'ensemble d'une pompe à corps déformable utilisée pour 

les transfusions sanguines. Cette pompe a pour caractéristique principale de faire 

intervenir une pièce deformable, sur laquelle une succession de chambres mobiles assure le 

transport du fluide. 

Ce système mécanique peut être en fonction ou à l'arrêt. Dans ce premier cas, on 

constate, d'après son dessin d'ensemble, deux états stnictureIs possibles, soit: 

1) tel que représenté sur le dessin, c'est-à-dire deux gaiets sur la bande 

d'amortissement et un sur le tuyau déformable; 

2) deux gaiets sur le tuyau défomable et un seul sur la bande d'amortissement. 

En fonctionnement, ces deux états se succèdent de façon périodique. Un tel système étant 

en général équilibré, le choix de l'un ou de l'autre, pour réaliser l'étude, importe peu. Le 

premier cas sera ici considéré. 

Étape I:  ModéIisation du mécanisme 

t 2) Identiiadon des pièces intenenont duits IP w n m c t i  du mécanisme et 

compréhension & son fonctionnement 

Comme dans l'exemple précédent, la nomenclature du mécanisme est donnée. De 

nouveau le travail se résume à saisir le fonctionnement de la pompe à travers le rôle de ses 

composants. Le corps de la pompe est un tuyau de caoutchouc (2) particulièrement 

défomable puisqu'ii peut s'aplatir complètement. Des coussinets (1) sont insérés à 

chacune des extrémités de ce tuyau flexible (2). Des collets de serrage (19) viennent 

coincer le tuyau (2) sur ces coussinets (1)' empêchant ainsi tout déplacement du tuyau (2) 
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Fimire 3.12: Dessin d'ensemble d'une pompe a corps déformable 



dans le boîtier (4). Un rotor, entrahé par le moteur, se compose essentiellement de trois 

galets de pression (16) (libres en rotation) fixés sur une plaque triangulaire (9), elle-même 

soudée sur I'arbre moteur (12). Dans leur rotation, les galets (16) attaquent 

successivement le tuyau (2) qu'ils écrasent. Le liquide se trouve aspiré a l'extrémité 

attaquée dont le volume croît. À l'extrémité opposée, le volume décroit et le liquide est 

expulsé. Pendant un court instant, deux galets isolent la partie centrale du tube permettant 

le transfert du liquide de l'entrée vers la sortie. C'est alors que se produit le passage de 

cette partie de la position aspiration a la position refoulement. À l'opposé du tuyau de 

caoutchouc (2) se trouve une bande d'amortissement (3) destinée à régulariser le 

mouvement du rotor et à équilibrer les efforts qui lui sont appliqués. 

1.2) Regroupement &s eCPmen& en contact n ' e n m a n t  auam mouvernent relatii 

Le fonctionnement du mécanisme étant assimilé1 il est maintenant possible de regrouper 

les éléments en contact n'entretenant aucun mouvement relatif et de les considérer comme 

une seule entité. Les regroupements possibles sont les suivants: 

Regrouwmenr f i 1  

Les collets de serrage (19)' qui sont en fait un prolongement du boîtier (4)' viennent 

coincer le tuyau flexible (2) sur les coussinets (1). Les coussinets (1)' les collets de 

serrage (1 9) et le boîtier (4) n'ont aucun degré de liberté les uns par rapport aux autres. 

La bande d'amortissement (3) est collée sur le boitier (4). Aucun déplacement relatif 

n'est donc possible entre ces deux coflsfituants. 

Chacun des boulons (5) passe a travers une série de composants soit une rondelle frein 

(6)' le couvercle (7) et une entretoise (8), pour fînalement venir en prise dans une pièce 

sur laquelle la pompe est fixée. Tous ces composants sont bloqués aussi bien en rotation 

qu'en translation. Ils réalisent donc une liaison encastrement. 



Le boîtier (4)' les collets de senage (19), les coussinets (l), la bande d'amortissement (3), 

les boulons ( 5 ) ,  les rondelles frein (6), Ie couvercle (7) et les entretoises (8) peuvent tous 

ètre regroupés et considérés comme une seule entité, puisgu'ils n'entretiennent aucun 

mouvement relatif Les uns par rapport aux autres. Cet ensemble sera dorénavant appelé 

groupe boitier et sera identifié par le c W e  [O]. 

L'arbre moteur (12) et les trois arbres de transmission (14) assemblés par soudage à ia 

plaque triangulaire (9), forment un ensemble pour lequel il n'existe aucun degré de 

liberté relatif sans qu'il y ait rupture de liaison. 

Les anneaux élastiques en prise serrée sur l'arbre-moteur (13) et sur les arbres de 

transmission (1 9) ne peuvent bouger par rapport a ces derniers. 

L'arbre moteur (12), les trois arbres de transmission (14), la plaque triangulaire (9) et les 

anneaux élastiques (13 et 19) forment donc un seul groupe qui sera nommé arbre d'entrée 

et identifié par le nombre El]. 

En plus des deux regroupements précédents, iI y a les trois galets de pression (16). 

lesquels seront idenaés par les nombres 121, [3] et [4]. 

Le graphe des Liaisons de la pompe a corps déforrnable est illustré à Ia figure 3.13. Le 

couple (Ce), imposant une rotation dans le sens horaire à l'arbre d'entrée (1), y est 

indiqué. La force de pression (Fp), due au fluide en aval du gaiet de pression se trouvant 

sur le tuyau de caoutchouc, passe par le centre de pression de celui-ci. Elle sera 

considérée dans la modélisation de la liaison entre le galet de pression [4] et le boîtier [O]. 



Boîtier - 

Fiare 3.13: Graphe des liaisons de la pompe 

f .3) Déîetllllùtation du modèle & liaiion cinémztîiue wwespondant à chacune des 

Iiaisons mécaniques &ans le mééanisme 

Licrisorr fa, 

Entre le groupe arbre d'entrée [l] et le groupe boitier [O] il y a deux roulements rigides à 

billes. Ces roulements font en sorte que les groupes arbre d'entrée [ I l  et boîtier [O] 

conservent en permanence une droite en commun, mais ne permettent pas de mouvement 

relatif le Iong de cette droite. Le modèle de liaison cinématique correspondant à la liaison 

mecanique engendrée par ces deux roulements est une liaison pivot. Le lecteur est prié de 

se référer au chapitre IV pour plus de détails. 

Liaison 4-2 

Entre les groupes arbre d'entrée [l] et galet de pression [2] se trouve également deux 

rouiements rigides à biiies. Les mouvements relatifs entre ces deux groupes, permis par 

les roulements, sont identiques au cas précédent, soit une rotation autour de l'axe 



commun. Le modèle de liaison cinématique correspondant a la liaison mécanique 

engendrée par ces deux roulements est par conséquent eue aussi une liaison pivot. 

Liaison 44 

La Liaison entre les groupes arbre d'entrée [ l ]  et galet de pression [3] est pareille a la 

liaison ti.2, soit une Iiaison pivot. 

Liaison 44 

La liaison entre le groupe arbre d'entrée [Il et le groupe galet de pression [4] est identique 

aux deux liaisons précédentes, c'est-à-dire à une Liaison pivot. 

Liaison h2 

Le galet [2] et le boîtier [O], au cours de leurs dépiacements relatifs possibles, conservent 

toujours une droite en commun susceptible de se déplacer sur au moins l'un d'eux. La 

liaison entre ces deux composants est une liaison héaire recüigne. 

Liuisorr fG3 

La liaison entre le galet [3] et le boîtier [O] est la même que la liaison km, soit une liaison 

linéaire rectiligne. 

Liaison 

La liaison entre le galet [4] et le boîtier [O] est également modélisée par une liaison linéaire 

rectiligne. Cependant, à cause de la force de pression (Fp) en aval du galet de pression 

[4], cette iinéaire rectiligne doit être inclinée de la même façon que la force de pression. 

Ayant déterminé la nature des Liaisons reliant chacun des groupes il est maintenant possible 

de dessiner le schéma cinématique du mécanisme. Ce schéma est illustré à la figure 3.14. 
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Fipure 3.14: Schéma cinématique de la pompe 



1.4) ~~~~n da tomam datiques correspon&nt à chrrarne dks f.&ns &ns un 

repère local propre à la liaison 

Les torseurs statiques, tels qu'exprimés dans un repère local propre à la liaison (voir 

schéma cinématique ci-haut), sont donnés ci-après. 

Liaison pivot d'axe XI, d'origine 01 

Cl.5 Liaison pivot d'axe XI, d'origine Q 

Liaison pivot d'axe XI, d'origine 

C14: Liaison pivot d'axe XI, d'origine 0 4  

&: Liaison linéaire rectiligne de droite de contact XI, d'origine O5 



t,-,4 Liaison linéaire rectiligne de droite de contact xz, d'origine Oa 

tw: Liaison linéaire rectiligne de droite de contact x3, d'origine 07 

Étape 2: Analyse hv~erstatique 

2.1) Analyse du degré d'hyperstati'sme 

D'après le graphe des liaisons réalisé précédemment, la pompe à corps déformable 

comprend, avec le boîtier [O], cinq sous-ensembles [l], 121, [3] et [4]. L'application du 

principe fondamental de la statique à chacun d'eux, excepté Ie boîtier [O], conduit à: 

6 ( 5 -  1) = 24 équations statiques (Es) (3.43) 

À partir des torseurs statiques correspondant à chacune des liaisons, il est possible 

d'identifier. 

5 + 5 + 5 + 5 + 2 + 2 + Z = 25 inconnues d'équilibre statique (1s) (3.44) 

Le degré d'hyperstatisme se calcule alors à l'aide de la formule: 

m = m - m  
S C 

(3 -45) 

avec m =  Es-Is=24-25=-1 

Sachant que le mécanisme comporte une mobilité cinématique externe, soit le mouvement 

de rotation de l'arbre d'entrée causé par le moteur qui actionne la pompe, de même que 



trois mobilités cinématiques internes, le mouvement de rotation des galets de pression, le 

nombre de mobilités cinématiques total est donc égal à: 

Ceci permet de déterminer le nombre de sources d'hyperstatisme, lequel correspond au 

nombre d'inconnues principales du système d'équations résultant de l'application du 

principe fondamental de la statique aux piéces ou sous-ensembles du mécanisme: 

m = m - m  =-1-4=-5 
S C 

(3 -49) 

a 5 degrés d'hyperstatisme 

A noter que, comme il y a une mobilité cinématique externe, une des forces agissant sur le 

système (Fp ou Ce) est inconnue. Le couple d'entrée (Ce), provenant du moteur servant à 

faire fonctionner la pompe, est le plus probable. 

2.2) Analyse statkpe 

L'analyse du degré d'hyperstatisme a révélé l'existence de cinq sources d'hyperstatisme a 

t'intérieur du système mécanique étudié. Dans le but d'évaluer leun répercussions sur 

chacun des groupes, l'équilibre des sous-ensembles [Il ,  [2], [3] et [4] est réalisé. 

2.2.1) Épilibre clu poupe arbre d'ene'e [Il 

a - Choir du repère groupe 

Le graphe des liaisons (figure 3.13, page 66) révèle que Ie groupe arbre d'entrée [1] est 

contraint par les liaisons hl, el- ,  (14 et est soumis au torseur des efforts extérieurs 

{ . Les axes des repères locaux, des liaisons impliquées dans l'équilibre de 
O, .x,y,z, 

ce composant, tels que définis initialement, sont tous orientés de la même façon (x,y,z, , 

section 1.4). Cependant, leurs origines ne correspondent pas. Par conséquent, il faut 



choisir l'origine de (a liaison la plus contrainte comme origine du repère groupe. Comme 

il s'agit ici de quatre Liaisons pivots le choix de l'une ou l'autre n'a pas d'importance. 

Néanmoins, de façon a simplifier l'application du théorème des moments, permettant le 

transport d'un torseur d'un point a un autre a I'intérieur d'un même référentiel, nous 

opterons pour 0,. Il est intéressant de noter que l'axe y* est d'emblée orienté suivant la 

perpendiculaire commune aux axes de rotation des liaisons hi et to (figure 3-14), 

éléments constitutifs de base de ces Liaisons. Le repère groupe arbre d'entrée [1] est donc 

O, J , Y , Z , .  

b - Eipression des tomeus dans le repère groupe 

Liaison t ~ ,  

Liaison el., 



Liaison 

Liaison t,, 

- - 

c - Équilibre statique 

Le principe fondamental de la statique appliqué à ce groupe s'écrit: 



d - Conclusion 

D'après ces équations, il est possible de constater des hyperaatismes de translation suivant 

tous les axes, et de moment autour de y et z L'équation de moment autour de x 

comportant uniquement des termes induits, il n'y a pas d'hyperstatisme de moment suivant 

cet axe. 

2.2.2) Équilibre du groupe guiet de pressiort [2] 

a - CnoUc du repère groupe 

Le galet de pression [2] est contraint par les liaisons !b2 et Ci.z (voir figure 3.13). Les 

référentiels locaux associés a ces liaisons sont déjà orientés de la même fiçon, c'est-à-dire 



suivant xly,z, (voir section 1 -4). L'origine de la liaison eo-2, 02, est choisi comme origine 

du repère groupe, cette demière étant la plus contramte. Le référentiel groupe résultant, 

O,xlylzl, se trouve d'emblée orienté selon la perpendiculaire commune à la droite de 

contact de esz et à l'axe de rotation de (figure 3.14). 

b - Erpressim des torseurs h s  le repère poupe 

Liaison 

c - Équilibre statEque 

Le principe fondamental de la statique appliqué à cette pièce s'écrit: 



Soit au bilan: 

ri - CU~CIIIS~OR 

D'après ces équations, il est possible de constater un hyperstatisme de translation suivant 

l'axe d a  y (Y k, ou Y L,), un de moment suivant l'axe des z (NL, ou N :-,). 

2.2 3) Équilibre iu( groupe galet de pression [3] 

4 - CIlollC du repère groupe 

Le galet de pression [3] est contraint par les liaisons .!O-3 et ILJ. De par la nature de ces 

liaisons et la façon dont eiies sont positionnées dans l'espace, il est possible d'orienter leur 

système d'axe de la même façon. Ceci peut-etre réalisé en alignant le référentiel de la 

tiaison pivot comme celui de la linéaire rectiligne. Toutefois, la liaison pivot comportant le 

plus d'inconnues statiques, son origine est choisie comme origine du repère groupe, soit 

O , , X ~ Y , ~ ,  . 

b - Etpression des torseun dans le repère groupe 

Liaison 



Liaison tS3 

d - Conclusion 

= 

D'après ces équations, il en  possible de constater un hyperstatisme de translation suivant 

l'axe des y (Y :-, ou Yi-,), et un de moment autour de l'axe des z (N :-, ou N :-,). 

O 
O 

N O-, 



2.2.4) Équilibre du groupe galet de pression [4] 

a - Clioix du repère groupe 

Le graphe de structure (figure 3.13) montre que le galet de pression [4] est contraint par 

les liaisons et ei4. Une étude semblable a ceiie effectuée pour le galet [3] permet de 

définir le repère groupe comme étant O,,x,y,z, . 

b - &pression des torseun ààns ie repère groupe 

Liaison e14 

e - Équilibre statique 

Le principe fondamental de la statique appliqué à cette pièce s'écrit: 



Soit au bilan: 

d - Conclusion 

La force de pression Fp étant supposée connue, seul un hyperstatisme de moment suivant 

l'axe des z (N i-, ou N :-,) existe. 

La propagation des conclusions obtenues lors de l'équilibre des groupes [2], [3] et [4] au 

sous-ensemble arbre d'entrée [Il, permet d'éliminer les hyperstatismes de translation en x 

et z, ainsi que I'hyperstatisme de moment en y relatif à ce composant. Seuls les 

hyperstatismes de transIation en y et de moment autour de z persistent. 

Le Man global, présenté ci-après, pennet de vérifier que, comme prévu par I'anaiyse du 

degré d'hyperstatisme, il y a bien cinq sources d'hyperstatisme. Par exemple, la 

connaissance des variables Yl_z, YI-3, NI-2, NI-3 et  NI-^ permet de déterminer toutes les 

autres inconnues du système. Quelles que soient ces sources d'hyperstatisme, elfes se 

traduisent par un hyperstatisme de translation suivant y et un hyperstatisme de moment 

suivant z, sur le groupe arbre d'entrée [l] et les groupes galet de pression [2] et [3], et par 

un hyperstatisme de moment autour de z pour le groupe galet de pression [4]. 



Éauilibre de l'arbre d'entrée i 11 

1 1 1 I x,-,- XI-,- XI-,- X,-,= 0 

Y :-,- Y f-,- y:-,= O 
1 1 z ,-,- z ,-,- z:-,- z:-,= 0 

~auilibre du &et 121 Éauüibre du edet [31 Éauilibre du piet r41 

X :-,= O X ;-,= O x ;-,= O 

Y i-,+ Y L2= O (3.63) Y:-,+ Y :-,= O (3.67) Y:-,+FP = O  (3.72) 

z f-,= O z ;-,= O z :-,= O 

o = o  o = o  o = o  
M :-,= O M :-,= O M :-,= O 

N O-,+ N f-,= O N O-,+ N :-,= O N :-,+ N :-,= O 

Étape 3: S~écificaîion du toIhncenient péomélrique 

3.1) PIoposition des conditions fonctrctrmnelIes de position et d'orientatianon permettant 

& contrôler les hypmstutismes 

À partir des résultats de l'analyse statique effectuée précédemment, les conditions 

fonctionnelles nécessaires pour contrôler les effets des sources d'hyperstatisme sont 

déterminées. Celles-ci sont iiiustrées a la figure 3.15. 

3.1.1) Conditions foncîi~~neiles relatives arr groupe arbre d'entrée fl] 

Les sources d'hyperstatisrne engendrent sur le groupe arbre d'entrée [ 1 ] un 

hyperstatisme de translation suivant y et de moment autour de z. 



Hpestutisme de trmIation s~iivmtf y 

Afin de contrôler la compatibilité de position en y (le rayon), entre les axes de mouvement 

des liaisons cinématiques contraignant le groupe arbre d'entrée [l], il est nécessaire 

d'ajouter une tolérance de position (Tl, figure 3.15) entre l'axe de chacun des galets 121, 

[3] et [4], en relation avec l'arbre d'entrée [I l ,  et I'axe du boîtier [O], égaiement en 

relation avec I'arbre d'entrée [l]. Les axes de mouvements des gaiets se trouvent 

automatiquement positionnés les uns par rapport aux autres. 

H'erst~arise de moment autour de z 

De la même façon, pour contrôler l'effet de I'hyperstatisme de moment autour de z, il faut 

poser une tolérance de parailélisme (T2, figure 3.15) entre l'axe de chacun des galets [2], 

[3] et [4], en relation avec l'arbre d'entrée [ I l ,  et I'axe du boîtier [O], égaiement en 

relation avec ['arbre d'entrée [ I l .  Les axes de mouvements des galets se trouvent, ici 

encore, automatiquement orientés les uns par rapport aw autres. 

3.1.2) Condibons fandionndks relatives aux g a l a  & pression /2J [3] et [4] 

Bien que l'analyse hyperstatique n'ait pas montré d'hyperstatisme de translation suivant y 

pour ie galet [4], il faut se rappeler ici qu'il s'agit d'un système en rotation. De ce fait, tôt 

ou tard le galet [4] se retrouvera sur la bande d'amortissement, dans quel cas un mauvais 

positionnement de ce dernier nuirait au fonctionnement cinématique du mécanisme. C'est 

pourquoi tous les galets doivent être traités de la même manière, soit de la façon la plus 

restrictive. Aussi est4 nécessaire d'imposer une tolérance de profil (T3, figure 3.15) sur la 

surface de la bande d'amortissement (groupe [O]), en liaison avec les galets [2], [3] et [4], 

et les axes des trois arbres de transmission (groupe [l]), également en Liaison avec les 

galets. Cette condition fonctionnelle contrôlera à la fois I'hyperstatisme de translation 

suivant y et celui de moment autour de z. 



3.1.3) Concabons fon~n~onnek  reIatjves arc groupe buil5" [O] 

La fermeture de la chaîne de position sur le boîtier [O] implique d'imposer une tolérance 

de forme (Td, figure 3.15) sur la surtace de chacun des galets [Z], [3] et 141, en relation 

avec le boîtier [O] par l'intermédiaire de la bande d'amortissement, et l'axe de l'arbre 

d'entrée [ I l ,  égaiement en relation avec le boitier [O]. 

I 

Figure 3.15: Conditions fonctionnelles relatives a la pompe 

3.2) Ropositioon du tolérancement g é o d q u e ,  pour chacune des pièces dir système 

mécanique 

Les conditions fonctiomelles relatives à chacun des groupes se propagent a travers les 

pièces constituant le groupe en question, au moyen des flux fonctionnels. Dans ce qui 

suit, un tolérancement géométrique possible, pour chacun des groupes est donné. 



3.2.1) Tolérancement des pièces appartenant au groupe boftier [O] 

Pour contrôler l'effet des hyperstatismes de translation suivant y et de moment autour de 

z, une condition fonctionnelle de forme (T4) a été imposée a la d a c e  extérieure des 

galets de pression [Z], [3] et 141 par rapport à l'axe de l'arbre d'entrée Il]. Cette 

condition fonctionnelle se traduit, sur le boîtier [O]., par une tolérance de forme de fa 

d a c e  interne de la bande d'amortissement, par rapport à l'axe généré par les surfaces 

d'appui des roulements (10) et (1 l), soit les références A et B sur la figure 3.16. 

Figure 3.16: Tolérancement du groupe boîtier [ O  1 

3.2.2) Toi&uncement des pièces appartenant au pmpe arbre d'entrée [Il 
Des conditions fonctionnelles de position (TI) et de parallélisme (T2) ont été appliquées 

entre les axes des trois galets de pression [2], [3j et [4], en relation avec I'a~bre d'entrée 

[ I l  et l'axe du boîtier [O], également en relation avec l'arbre d'entrée. Cette application a 

pennis de remédier respectivement à I'hyperstatisme de translation en y et de moment 

autour de z, présents pour ce composant. Ces conditions fonctionnelles se traduisent, sur 

le groupe arbre d'entrée [l], par un contrôle de position et un contrôle d'orientation entre 

les axes des arbres de transmission (14) et l'axe de l'arbre moteur (12). Pour y parvenir, il 

est nécessaire de poser: 



Contrôie de position 

-une tolérance de concentricité entre l'axe de la partie de l'arbre de transmission (14) 

s'insérant dans la plaque triangulaire (9)' par rapport à L'axe généré par les surfaces 

d'appui des roulements à biiies (15) et (1 7)' soit les r é f h c e s  C et D de la figure 3.17. 

Ceci a pour effet d'assurer la propagation du contrôle de position vers la plaque 

triangulaire (9); 

*une tolérance de position entre I'axe de chacun des orifices servant a recevoir les arbres 

de transmission (14)' par rappoit à l'aie du trou destiné à l'arbre moteur (12). Ceci a 

pour effet d'assurer la propagation du contrôle de position vers I'arbre moteur (12); 

.une tolérance de battement simple entre l'axe de la partie de l'abre moteur (12) 

s'insérant dans la plaque triangulaire (91, par rapport a l'axe généré par les surfaces 

d'appui des roulements a billes (10) et (1 1)' soit les références E et F de la figure 3.17, 

bouclant ainsi le parcours entre les axes des arbres de transmission (14) et I'axe de 

l'arbre moteur (12). 

Contrôle d'orierztation 

C'est la tolérance de concentricité entre l'axe de la partie de l'arbre de transmission (14) 

s'insérant dans la plaque trianguiaire (9), par rapport a I'axe généré par les surfaces 

d'appui des roulements à billes (15) et (I7), qui assure la propagation du contrôle 

d'orientation vers Ia plaque triangulaire (9); 

*une tolérance de paraliélisme entre l'axe de chacun des orifices servant a recevoir les 

arbres de transmission (14)' par rapport à l'axe du trou destiné a l'arbre moteur (12). 

Ceci a pour effet d'assurer la propagation du contrôle d'orientation vers l'arbre moteur 

(12); 

*c'est la tolérance de battement simple entre l'axe de la partie de l'arbre moteur (12) 

s'insérant dans la plaque triangulaire (9), par rapport à I'axe généré par les surfaces 

d'appui des roulements à billes (10) et (1 1)' qui boucle le parcourt entre les axes des 



arbres de transmission (14) et I'axe de l'arbre moteur (12) concernant le contrôle 

d'orientation. 

Le tolérancement de chacune des pièces appartenant au groupe arbre d'entrée [ 1 ] est 

a la figure 3.17. 

3.2.3) Toièrmcemen f der g a l a  de pression [2l, [3] et [4] 

Finalement, les conditions fonctionnelles relatives aux groupes gaiet de pression [ 2 1 , 13 1 

et [4] impliquent une tolérance de battament simple entre I'axe du galet et I'axe de 

l'alésage, généré par les surfaces d'appui des roulements à biües ( 1  5) et (1 7). 

Fimire 3.1 8: Tolérancement des galets 



En ce qui touche la modélisation d'un système mécanique, il a été mentionné que le choix 

du modèle de liaison cinématique, correspondant a la liaison mécanique dans le 

mécanisme, demande généralement une certaine réflexion. Il importe ici de distinguer 

deux cas. Dans le premier cas, la liaison est réalisée par l'entremise d'un ou plusieurs 

composants technologiques, par exemple des roulements. Le choix du modèle de liaison 

cinématique doit alors être guidé par les caractéristiques technologiques de l'élément de 

liaison, et par la nature des sollicitations qu'il sera amené à supporter. Dans le second cas, 

elle esî assurée par le contact entre les pièces impliquées dans la liaison. Dans cette 

hypothèse, il peut être intéressant de se questionner sur la qualité du contact. Dans un cas 

comme dans l'autre, il ressort que des hypothèses devront être posées, en regard 

desquelles il sera possible de juger de la justesse de l'étude et de ses résultats. L'objet du 

présent chapitre est d'illustrer le type de cheminement menant au chou d'un modèle de 

Liaison, dans le cas d'une liaison réalisée au moyen de composants technologiques, et par 

contact entre les pièces. 

4.1 Liaison réalisée au moyen de composants tedmologiques 

Un des cas les plus complexes de modélisation d'une liaison, réalisée au moyen de 

composants technologiques, est celui impliquant des roulements. La baison entre l'arbre 

d'entrée et un des galets de pression, de la pompe péristaltique étudiée précédemment, est 

un bon exemple. Ici, deux liaisons en paralièle entre l'arbre d'entrée et le galet sont 

réalisées par l'intermédiaire de deux roulements rigides a billes (voir figure 4.1). Afin de 

déterminer le modèle de liaison reflétant le mieux, d'abord chacune des liaisons, puis, la 

liaison équivalente à ces deux liaisons, il est nécessaire de considérer les éléments 

constitutifs des roulements séparément. Les solides intervenant dans la liaison engendrée 



par le roulement RI sont Ie galet de pression, la bague extérieure, les billes et la bague 

intérieure du roulement RI, ainsi que l'arbre d'entrée. Ceux impliqués dans la seconde 

liaison sont le galet de pression, la bague extérieure, les billes et [a bague intérieure du 

roulement R2, et I'arbre d'entrée. 

Fimire 4.I:a) Représentation de la liaison entre l'arbre 
d'entrée et un des galets 

b) Graphe des liaisons 

Une étude du mouvement relatif baguddiection de charge, pour chacun des roulements. 

permet d'établir que dans le cas des deux bagues extérieures, la condition existante est 

celle de charge tournante. En effet, dans ce cas les bagues tournent par rapport a la 

direction de la charge, laquelle est fixe. Aussi, de hçon a éviter les phénomènes de 

laminage, il convient généralement d'utiiiser un ajustement serré. Pour ce qui est des 

bagues intérieures, celles-ci étant fixes par rapport a la direction de la charge, la condition 

existante est celle de charge h e .  Dans ce dernier cas, le phénomène de laminage n'est pas 

à craindre et un ajustement serré n'est donc pas indispensable. Compte tenu de ce qui 

précéde, les hypothèses suivantes peuvent être émises: 

i) Les bagues extérieures sont montées par serrage dans leur logement. 

ii) Les bagues intérieures sont montées libres sur l'arbre. 



De plus, compte tenu de l'ensemble des forces agissant sur l'arbre et du fait que les 

rodements rigides à billes peuvent accepter de légers défauts d'alignement sans donner 

lieu a des contraintes, il est possible de poser I'hypothése suivante: 

iii) L'angle de déversement admissible d'une bague par rapport a l'autre, qui 

n'entraîne pas de contraintes supplémentaires dans le roulement, est supérieur 

à l'angie d'inclinaison maximale de l'axe de Ia section droite de l'arbre, située 

au niveau du roulement, par rapport à la Ligne moyenne de l'arbre. 

À partir de ces hypothèses, il est maintenant possible de modéliser les liaisons créées par 

les deux roulements, puis d'en déduire la liaison équivalente. 

M d i i s a t b n  des iiaisons 

Le graphe des liaisons détaillé, c'est-a-dire prenant en compte les éléments constitutifs des 

roulements, est illustré à la figure 4.2. Il montre que les liaisons réalisées par les 

rodements R1 et R2 sont toutes deux composées d'un ensemble de liaisons en série et en 

paralléle. En regard des hypothèses avanks ci-haut, il faut tout d'abord associer un 

modèle de liaison cinématique à chacune d'elles, puis, utiliser les règies de composition 

des liaisons (voir section 2.1.5) pour trouver la Iiaison équivalente. 

i 
1 1 

Figure 4.2: Graphe des liaisons détaillé entre I'arbre 
d'entrée et le galet 



Liaison réalisée pot le roulement RI 

Les liaisons impliquées dans la liaison réalisée par le roulement R1 constituent la partie 

supérieure du graphe de structure détaillé. Toutes ces liaisons peuvent etre exprimées 

dans le même référentiel soit O,,x,y,z, (voir figure 4.1). 

Liaisom entre I'arbre d'emée et la bague intérieure 

Entre l'arbre d'entrée et la bague intérieure du rodement R i  il y a deux Iiaisons en 

parallèle. Une de ces liaisons bloque uniquement la translation en x de la bague par 

rapport a l'arbre. 11 est indiqué de modéliser cette liaison par une ponctuelte dont le 

torseu statique est: 

En ce qui a trait à l'autre liaison, partant de l'hypothèse que la bague intérieure est montée 

libre a<r I'arbre, celle-ci peut donc tourner et glisser par rapport à ce dernier. Ii s'agit 

donc d'une liaison pivot glissant dont le torseur est: 

Les règles de composition des liaisons permettent d'écrire que la liaison équivalente à ces 

deux liaisons en paraiide est égale a: 



donc T , }  = 
*l*xl~lzl 

Liaison entre la bague i~ztérieure et [a bague extérieure 

La liaison entre la bague intérieure et la bague extérieure du roulement RI est réalisée par 

13entremise des billes. Puisque l'inclinaison rnaxhde de l'arbre d'entrée est présumée 

inférieure au déversement admissible d'une bague par rapport à l'autre, il y a donc lieu de 

croire qu'aucun effort de moment n'est transmis par la liaison. Toutefois, en raison de la 

nature d'un roulement rigide à billes, tous les mouvements de translation d'une bague par 

rapport à l'autre sont bloqués. Aussi, la liaison cinématique modélisant le mieux cette 

liaison mécanique est la rotule, de torseur: 

Liaisons entre la bague extérieure et ie palet de pressiorz 

Entre la bague extérieure du roulement RI et le galet de pression, il y a, la aussi deux 

liaisons en parallèle. La première empêche strictement la translation en x de la bague par 

rapport au galet. Pour cette raison, il est indiqué de modéliser cette liaison par une 

ponctuelle, dont le torseu. statique est: 

Considérant que la bague extérieure est montée par serrage sur le galet, la deuxième 

liaison, entre ces composants, peut être assumée comme étant une liaison encastrement. 

Son torseur est: 



Les règles de composition des liaisons permettent d'écrire que la Liaison équivalente à ces 

deux liaisons en pardele est égale a: 

La liaison entre l'arbre d'entrée et le galet de pression, réalisée par le roulement Ri, 

correspond donc à la liaison équivalente aux trois liaisons en série suivantes: une pivot, 

une rotule et un encastrement. D'après les règles de composition des liaisons, elle est 

égaie à: 

donc 

soit une liaison rotule. 



a Limsm réalisée par le roulement R2 

Une analyse identique à celle effectuée pour le roulement R1 peut être faite pour le 

roulement M. Dans ce cas, cependant, le référentiel commun a toutes les iiaisons est 

Oz ,x,y,z, (voir figure 4.1). Ainsi, selon les hypothèses formulées plus haut, le modèle de 

liaison cinématique, correspondant à la liaison réalisée par ce roulement, est une Liaison 

rotule dont le torseur est: 

Liaison équivalente arrr üaisons réaliséespar les roulements Ri  et R2 

Comme il a été remarqué antérieurement, les deux liaisons rotules, générées par les 

roulements R1 et R2, sont en parallèle. -De façon a utiliser les règles de composition des 

iiaisons pour trouver la liaison équivalente, il faut exprimer les torseurs associés à ces 

iiaisons dans le même référentiel. Les axes des repères adjoints à chacune de ces liaisons 

étant de même orientation, il n'est pas nécessaire de faire de changement de base. Par 

contre, il faut utiliser le théorème des moments pour les exprimer au même point 

d'origine. il a été choisi, arbitrairement, d'exprimer Ies torseurs dans Ie référentiel 

O,,x,y,z, (les deux iiaisons étant identiques, elles sont aussi contraintes l'une que l'autre). 

Ainsi: 



d'où 

donc 

Ce qui explique le choix de la Liaison pivot, pour modéliser la liaison mécanique entre 

l'arbre d'entrée et les galets de pression, dans l'exemple de la pompe péristaltique. 

À la lumière de ce qui précède, quelques lignes directrices, pour modéliser une liaison 

réalisée par l'intermédiaire de composants technologiques, peuvent être émises. En tout 

premier lieu, il faut évaluer la pertinence de discrétiser le problème. Ensuite, a partir des 

caractéristiques techniques des composants technologiques, et de la nature des efforts 

extérieurs qu'ils doivent assumer, des hypothèses peuvent être avancées. En fonction de 

ces hypothèses, il est généralement possible de modéliser les iiaisons, suite à quoi les 



règles de composition des liaisons peuvent serW pour trouver la liaison équivalente, dans 

le cas où la Iiaison réalisée par le composant technologique est composée d'un ensemble 

de liaisons en série et en parallèle. 

4.2 Liaison réalisée par contact entre deux piires 

Dans le cas de la modeIisation des liaisons réalisées par contact entre deux piéces, certains 

facteurs, relatifs à la qualité du contact et a la répartition des pressions de contact, doivent 

être pris en considération. Par exemple, le modèle de liaison représentant, a première vue, 

la liaison entre deux engrenages cylindriques droits, est une héaire rectiligne. Cependant, 

selon l'usure, la largeur des dentures et les défauts d'aiignement, il se peut que celles-ci se 

retrouvent en contact par un seul point. Par conséquent, une liaison ponctuelle serait plus 

appropriée pour modéliser cette liaison. De surcroît, L'étude statique s'en trouve 

simplifiée, de par la suppression d'une inconnue de liaison. Il faut donc, lors de ia 

modélisation d'une liaison par contact entre deux pièces, tenir compte de tous les facteurs 

pouvant influencer le contact. 



CHAPITRE v 
VARIATELJJil DE VITESSE 

Pour faciliter la compréhension de la méthodologie de spécification du tolérancement 

géométrique mise en pIace au chapitre III, les exemples choisis pour illustrer la méthode 

(le moteur a explosion et la pompe a corps déformable), l'ont été en raison de leur faible 

niveau de complexité. A ce point, afin d'évaiuer le potentiel de la démarche sur des 

mécanismes plus cornpliquis, l'étude du variateur de vitesse, montré à la figure 5.1, est 

réalisée. Les caractéristiques principales de ce système mécanique sont une puissance 

transmissible maximum de 4 CV, un couple résistant autorisé de 2.5 mdaN, une possibilité 

d'inversion du sens de rotation et un rapport de réduction de 1/31 r c a. 

Étaw 1: Modélisation du mécanisme 

1.1) Identif;ctüion des pièces intervenant àans la construction h mécanisme et 

comprehension de son fon~n~onnement 

En ce qui concerne le variateur de vitesse, il est possibie de distinguer une partie 

commande et une partie opérative. La partie commande permet de fixer le rapport de 

vitesse, entre l'arbre d'entrée (1) et l'arbre de sortie (30), à une valeur donnée. Le régiage 

est effectué manuellement en actionnant le volant (16)' su lequel est fixée une vis sans fin 

(15). Dans sa rotation, cette dernière entraîne la roue (20) et le pignon de la crémaillère 

(21)' tous deux solidaires du même arbre (17). Le pignon (21) modifie la position de la 

crémaillère (14), et par conséquent celle de l'anneau (13). La position relative de cet 

anneau de contrôle (13) et des cônes de transmission (7) caractérise le rapport de vitesse 

du variateur. 



l O Q 
Figure 5.1 : Dessin d'ensemble du variateur de vitesse 



La partie opérative concrétise le rapport de vitesse exigé. L'arbre d'entrée (l), entrainé 

par un moteur, met en mouvement les cônes de transmission (7). La fiction entre ces 

cônes (7) et I'meau de contrôle (13) occasionne9 en plus de leur rotation associée à celle 

de l'arbre d'entrée (l), une rotation dans le sens contraire7 autour de leur axe principal. 

Le mouvement résuttant des deux précédents est alors transmis à l'arbre de sortie (30), par 

l'intermédiaire d'engrenages coniques (25) situés à l'extrémité des cônes de transmission 

(7). En l'absence de frottement entre les cônes (7) et l'anneau de contrôle (13)' aucun 

mouvement n'est transmis à l'arbre de sortie (30). fl s'agit donc ici d'un fi-ottement utile, 

lequel doit être considéré dans la modélisation du mécanisme. 

L'analyse qui suit concerne exclusivement la partie opérative du variateur de vitesse. 

Aussi, toute la partie commande sera considérée comme fixe par rapport au boîtier. De 

plus, en raison de la symétrie du mécanîsme, un seul des trois cônes de transmissions (7) 

est considéré. Le tolérancement géométrique obtenu pour celui-ci s'appliquant, bien 

entendu, directement aux deux autres. 

2.2) Regroupement des éléments en contact n 'enbetenmf aucun mouvement telatiif 

Compte tenu de ce qui précède, il est possible de regrouper les éléments en contact, 

n'entretenant aucun mouvement relate en quatre entités distinctes. Xi s'agit des groupes 

boitier [O], arbre d'entrée [Il,  cône de transmission [2] et arbre de sortie [3]. 

Le couvercle 1 (4) est vissé dans le couvercle 2 (5)' lequel est lui-même immobilisé par 

rapport au boîtier (9) au moyen de quatre vis. 

De même, le couvercle 3 (19) est fixé dans le couvercle 4 (ZZ), lequel est à son tour 

ancré dans le boîtier (9). 



Pareillement, le couvercle 6 (28) est assemblé au couvercle 5 (24)- lui même fixé au 

boitier (9) avec quatre vis. 

Les trois barres d'alignement (12) sont ancrées dans le boîtier (9). 

Le boîtier (9), les six couvercles (4, 5, 19, 22, 24 et 28) et les barres d'alignement (12) 

étant complètement immobiles les uns par rapport aux autres, ils peuvent tous être 

regroupés en une seule et même entité. Ce regroupement sera dorénavant appelé boîtier 

et identifié par le nombre [O]. A noter, que puisque les pièces constituant la partie 

commande (1 3, 14, 1 5, 16, 1 7'20 et 2 1)  sont supposées fixes par rapport au boîtier, elles 

doivent être considérées comme faisant partie de ce groupe. 

Aucune pièce, autre que certains composants technologiques de liaison, n'étant immobile 

par rapport à l'arbre d'entrée (l), celui-ci constituera directement le groupe arbre 

d'entrée [ I l .  

Regroupement /2 1 

Le cône de transmission (7), à même lequel est usiné l'engrenage conique (25), 

correspondra au groupe [Z]. Ce groupe sera appelé c6ne de transmission. 

Remoupemen~ f31 

La couronne d'engrenage (23) est vissée sur le disque de support (26), lequel e n  

immobilisé sur l'arbre de sortie (30), en rotation, au moyen d'une clavette (27), et en 

translation, par des composants technologiques de liaisons (29, 3 1, 32, 33). Puisque 

aucun mouvement relatif n'a Lieu entre ces pièces, il est possible de les considérer 



comme une seule entité. Cet ensemble sera appelé arbre de sortie et identifie par le 

nombre [3]. 

Le graphe des liaisons obtenu suite à ces regroupements est donné a la figure 5.2. Le 

couple d'entrée (Ce) provenant du moteur, et le couple de sortie (Cs) correspondant au 

couple résistant sur l'arbre de sortie, y sont également indiqués. 

2 !cône de - transmission 

Fimire 5.2: Graphe des liaisons de Ia partie opéra- 
rative du variateur de vitesse 

1.3) Dérentunation drr modèle de liaison cinématique correspondant à chacune des 

fiaisons mekamiques darts le méllLeÙutisme 

Liaison 

Entre le groupe arbre d'entrée [1] et le groupe boitier [O], ii y a deux roulements rigides a 

biiies. Ces roulements font en sone que I'arbre d'entrée [l] et le boîtier [O] conservent en 

permanence une droite en commw mais ne pennment pas de mouvement relatif le long 

de cette droite. Le modèle de liaison cinématique correspondant a la iiaison mécanique 

engendrée par ces deux roulements est une liaison pivot. 



Liaison 

Entre les groupes arbre de sortie [3] et boîtier [O] se trouve également deux roulements 

rigides à Fies. Les mouvements retatifS entre I'atbre de sortie [3] et le boîtier [O], permis 

par ces roulements, sont identiques au cas précédent, soit une rotation autour de l'axe 

commun. Le modèle de liaison cinématique correspondant a la liaison mécanique 

engendrée par ces deux roulements est par conséquent elle aussi une Liaison pivot. 

Liarion & 

Entre l'arbre d'entrée [II  et le cône de transmission [2], ii y a deux roulements a rouleaux, 

une butée avant et une butée arrière. Ces composants technologiques font en sorte que les 

groupes arbre d'entrée [l] et cône de transmission [2] conservent en permanence une 

droite en commun, mais ne permettent pas de mouvement relatif le long de cette droite. 

Le modele de Iiaison cinématique conrespondant a la liaison mécanique engendrée par ces 

éléments de liaisons est une liaison pivot. 

L ~ ~ Z S O F Z  & 

Le groupe c6ne de transmission [2] et le groupe boîtier [O], au cours de leurs 

déplacements relatifs possibles, conservent en permanence un point en commun pouvant 

se déplacer sur au moins l'un deux. Le modèle de liaison cinématique correspondant le 

mieux a la liaison entre ces deux groupes est, par conséquent, une liaison ponctuelle. 

Cependant, à cause du frottement, indispensable à la transmission du mouvement vers 

17arbre de sortie, il faut ajouter dans le torseur associé à cette liaison ponctuelle, un terme 

représentant le blocage du mouvement de translation, dû a ce dernier. 

Liaison .& 

Considérant la qualité du contact entre le cône de transmission [Z] et l'arbre de sortie [3], 

le modele de liaison cinématique le plus approprié est une linéaire rectiligne. En &et, au 



cours de leurs déplacements relatif!s7 ces groupes conservent une droite en commun 

susceptible de se déplacer sur au moins i7un d'eux. 

Compte tenu de ce qui précède, il est possible de construire le schéma cinématique de la 

partie commande du variateur de vitesse, lequel est donné à la figure 5.3. 

1 

Fimire 5.3: Schéma cinématique du variateur de vitesse 



1.4) Identifjkafrafrott der torsun stat&ues correspondant à chacune da Iiaisons &ns un 

repère lmui propre a la limsm 

[(LI: Liaison pivot d'axe XI, d'origine 01 

ei4: Liaison pivot d'axe q, d'origine @ 

1 0: .x:y:- 
[O-2: Liaison ponctuelle avec frottement d'axe y,, d'origine Of 

[O-3: Liaison pivot d'are XI, d'origine 0, 

e2-3: Liaison linéaire rectiligne d'axe x3, d'origine 0, 



2.1) Analyse du degré d'bypemtatisme 

Seion la modélisation du mécanisme réalisée, le variateur de vitesse comprend, avec Ie 

boîtier, quatre groupes. L'application du principe fondamental de la statique ii chacun 

d'eux, excepté le boîtier [O], conduit à: 

6 (4 - 1) = 18 équations statiques (Es) (5 -6)  

À partir des torseurs statiques correspondant à chacune des liaisons, il est possible 

d'identifier: 

5 + 5 + 1 + 5 + 2 = 18 inconnues statiques (1s) (5.7)  

Le degré d'hyperstatisme se calcule alors a l'aide de la formule: 

m = m - m  
!3 C 15.8) 

avec m =  Es-Is= 18-18=O 15-91 

et rnc = m int ext 
C + mc (5.1 O) 

Le mécanisme comportant une mobilité cinématique externe, le mouvement de rotation de 

l'arbre d'entrée autour de l'axe xl, et une mobilité cinématique interne, le mouvement de 

rotation du cene autour de son axe principal xz, le nombre de mobilité cinématique total 

est donc égal à: 

m = m i n t + m e x t = l + l = 2  
C C C 

(5.11) 

Ce qui permet de déteminer le nombre de sources d'hyperstatisme, Iequel correspond au 

nombre d'inconnues principales du système d'équations résultant de l'application du 

principe fondamental de la statique aux pièces ou sous-ensembles du mécanisme: 

m = m - m  =O-2=-2 
s C 

(5.12) 

= 2 sources d' hyperstatismes 



2.2) Analyse st-ue 

L'analyse du degré d'hyperstatisme a révélé l'existence de deux sources d'hyperstatisme à 

l'intérieur du système mécanique étudié. Dans le but d'évluer leurs répercussions sur 

chacun des groupes, I'équilibre des sous-ensembles [Il, [2] et [3] est réalisé. 

2.2.1) Équilibre dh groupe arbre d'entrée [Il 

a - Choix du repère groupe 

Le graphe des liaisons du variateur de vitesse (figure 5.2, page 99) montre que le groupe 

arbre d'entrée (11 est contraint par les liaisons pivot lai et t1.2, et est soumis au torseur 

d'efforts extérieurs t ,,,, . Ce dernier correspond au couple appliqué par le moteur sur I (  1 
l'arbre d'entrée (1). 

Les conditions relatives a la constmction du référentiel local associé a une liaison pivot 

stipulent qu'un des axes doit être orienté selon l'axe de rotation (tableau 2 2, page 1 5). 

Comme les axes de rotation des liaisons Gi et (xi et XZ, figure 5.3) sont inclinés l'un 

par rapport à l'autre, il est impossible d'orienter leurs référentiels locaux de la même 

manière. II faut donc choisir le référentiel local associé à la Liaison ou celui associé à la 

liaison comme repère groupe. Puisqu'il s'agit de deux liaisons pivot, le choix de l'un 

ou l'autre est arbitraire. 11 en est d'ailleurs de même concernant I'origine du repère 

groupe. Toutefois, comme le couple extérieur agit directement autour de XI, le référentiel 

O,, x, y, z, sera préféré. Aussi, pour exprimer le torseur de la Liaison 4! daus le repère 

local, il faudra effectuer un changement de base (x,y,z, + x,y,q ), et un transport 

(O,'X,Y,Z, + O , J , Y , ~ , ) .  



Liaison hi Torseur des efforts extérieurs 
aaissant sur l'arbre d'entrée 1 11 



Le principe fondamental de la statique appliqué au groupe l'arbre d'entrée [l] s'écrit donc: 

Soit au bilan: 

N :-,- N LI+ r,,~:,cosg + r , ~  t,sinq 

te, x:-, sin cp - ta Y :,coscp = O 

À partir du bilan, il est possible de constater des hyperstatismes de translation sur tous les 

axes, et de moment suivant les axes y et z. En effet, concernant le moment autour de x, 

rbzL2 est un terme induit, et (Ce) n'est pas une cause d'hyperstatisme. 

2.2.2) Équilibre rlu groupe arbre de soriio [3l 

a - Choir riu repère groupe 

Le graphe des liaisons du variateur de vitesse (f&gre5.2, page 99) montre que le groupe 

arbre de sortie [3] est contraint par les liaisons &.3 et tz-3- Ces liaisons correspondent 



respectivement a une liaison pivot et à une Iiaison linéaire rectiligne. Le groupe arbre de 

sortie [3  ] est également soumis au torseur d'efforts extérieurs { r ,,,, ] représentant le 

couple résistant agissant sur l'arbre de sortie (30). 

La nature des liaisons impliquées dans l'équilibre du groupe arbre de sortie [3] est teiie 

que leurs référentiels locaux ne peuvent être orientés de la même £&on. Comme la liaison 

pivot comporte le plus d'inconnues statiques, le référentiel local qui lui est associé, 

soit O, ,x,y,z, est choisi comme repère groupe. 

b - E.rpression des torseun dans le repère groupe 

Liaison tw3 Torseur des efforts extérieurs 
aaissant sur l'arbre de sortie Dl 

J } = [RZ, (y = <p + /.~)][RX, (angle de pression a)]{r:;23,)o 
-+3' O,.x,y,zl 

(5.23) 
l.xlY>q 

r( 2+3, 
"-3 1 

r cosy sin y cosa - siny sinal (1 O ( O 1 

-~:-,siny sina M :-,siny cosa 

-Z :-,cosy sina M :-,cosy cosa 1 
cosycosa - c o s Y i n a  

sina cosa M:-~/ G-3 
0 5  .~IY,Z, 



-2 :-,sin y sin a 

-2 :-,cosy sina 

:-3cosy 

= 

Le principe fondamental de la statique pour ce sous-ensemble s'écrit donc: 

- - 

I M  :-,sin y cosa + r,Z:-,cosa 
IM :-,cosy cosa + Q,z :-,cosa 

 sin y cosa 
M i-3cosy cosa + 

M :-,sina 

M :-,sin y cosa + r,Z :-,COSU 

M :-,cosy cosa + b , ~  :-gosa 
M :-,sina + rJ :-,sin y sina + t,Z :-,cosy sina 

X O-,- z :-,siny sina = O M :-,sin y cosa + r&-,cosa + Cs = 0 
3 Y :,- z ,-,cosy sina = O M i-,+ M :-,cosy cosa + !,~:-,cosa = O (5.27) 

Z :-,+ Z :-,casa = 0 ~ i - ,  + ~ 1 - ,  sina + r , ~  l-,siny sin a + t , ~ :  ,cosy sin a = 0 - - 

-2 :-,sin y sin a 
-Z :-,cosy sin a A 

Z i-,casa 



d - Conciusion 

Les résultats du bilan permettent d'observer des hyperstatismes de translation sur tous les 

axes, et de moment sur les axes y et z. 

2.2.3) Équilibre du groupe cône de bansmission [2 ] 

a - GkoUc rlu repère groupe 

Tel qu'illustré à la figure 5.2, le groupe cône de transmission [2] est contraint par la liaison 

ponctuelle &, la liaison pivot et la liaison linéaire rectiligne t ~ . ~ .  Comme il est 

impossible d'orienter les référentiels locaux associés à ces liaisons de la même manière, le 

référentiel local de la liaison comportant le plus d'inconnues statique, t1.2, est choisi pour 

repère groupe, soit: O, ,x,y,z,. 

b - l5pressitm des torseum dons le repère groupe 

liaison 4 ~ . ~  

= [ ~ l [ ~ x , ( a n ~ l e  de pression 3i}, 
39 3YiZs 

L O O 1 JLo sina cosa 1 
cosfi sinflcosa -sinpsina 
-sinp cospcosa -cospsina 

O sin a cosa 



- - 
~;- ,s inB cosa + r , ~  :-,cosa 

M :-3cospcosa - teZ i-,cosa 
M :-,sina + rfz:-,sin 8 sina - tCz ~ - 3 c o s ~ s i n a  



c - Équilibrv statique 
Le principe fondamental de  la statique pour ce composant s'écrit donc: 



d - Conclusion 

D'après ce bilan, il est possible de constater des hyperstatismes partout, sauf de moment 

autour de l'axe des x- 

Le bilan global, présenté ci-après, permet de vérifier que, comme prévu par I'anaiyse du 

degré d'hyperstatisme, il y a bien 2 sources d'hypematisme. Par exemple, la cornaissance 

des variables Y,-, et 2,-, permet de déterminer toutes les autres inconnues du système. 

Quelles que soient ces sources d7hyperstatisme, elles se traduisent par des hyperstatismes 

de translation suivant les axes x, y et z, et de moment sur les axes y et z, sur chacun des 

groupes. 

Équilibre du mouDe arbre d'entrée [O] 

1 N LI- N t2+ bxt2~s9 + b~ :,sinq ,,-2 ;-,= 0 
+ a ~ L , s i n ~  - a ~  t-,cos<p = 0 

Équilibre du grouoe arbre de sortie r3 j 



3.1) Roposition des conlations fonctionnelles de positon et d'orientatt0on prmnettmr 

& conMet lès liyperstofismi=s 

À partir des résultats de f'analyse statique effectuée précédemment, Les conditions 

fonctionnelles nécessaires pour contrôler les effets des sources d'hyperstatisme sont 

déterminées. 

3.1.1) Condtions fondionnelies relatves au groupe mbre d 'enîtée [I / 

Les sources d'hyperstatisme engendrent sur le groupe arbre d'entrée [ 1 ] des 

hyperstatismes de translation suivant tous les axes, et de moment autour des axes y et z. 

Hprstaîisme de ~imsiatïon en x 

Pour contrôler 17hyperstatisme de translation suivant x, il faut poser une cote tolérancée 

(Ti) entre le point N, appartenant à 17axe du groupe &ne de transmission [2], et la 

référence B, du groupe boîtier [O ] (voir figure 5.4). 

H'tstathmes de t r ~ ~ ~ i ~ i ~ ~ t i o n  en y et z 

Pour contrôler les défauts géométriques de position correspondant aux hyperstatismes de 

translation sukant y et z, l'axe de la partie du groupe cône de transmission [2],  en 

relation avec l'arbre d'entrée [ 1 1 ,  est d'abord positionné théoriquement par rapport à la 

référence A du groupe boîtier [O 1. Ce même axe est ensuite af%écté d'une tolérance 

géométrique de position sur le diamètre (T2). La référence A est ici choisie, car c'est elle 

qui est en relation avec le groupe arbre d'entrée [ 1 ] . 



Hyperstatisme de moment autour des axesy et r 

Les hyperstatismes de moment autour des axes y et z obligent a imposer respectivement 

des tolérances de paralleiisme (T3) et d'angularité (TI). Ces contrôles permettent de 

rendre négligeables les composantes hyperstatiques de moment autour des axes y et z. 

1 b ' 

Fimire 5.4: Conditions fonctio~eiies relatives au groupe arbre d'entrée [ 1 ] 



3.1.2) Conditions foctr*onnelIes rekibves au groupe d r e  & sottie (3 1 

La façon d'indiquer les conditions fonctiomeiies relatives au groupe arbre de sortie [3  ] 

est un peu particulière, car c'est l'engrenage conique (25)- situé a l'extrémité du groupe 

cône de transmission [2 1, qui fat la liaison avec le groupe arbre de some [3  ] . De ce 

fa le contrôle des hyperstatismes de translation et de moment passe par le contrôle de 

I'ouvemire du cône propre a cet engrenage (25). Les caractéristiques de ce cône sont un 

angle d'ouverture de 2P et une distance D à l'apex (voir figure 5.5). 

Hypersîatlatlsme de frmsIattatton en x 

Pour remédier a I'hyperstatisme de translation suivant x, il faut poser une cote tolérancée 

(TI) entre le sommet du cône propre à l'engrenage (25) et la référence B du groupe boîtier 

[ O ] .  A noter que cette cote tolérancée contrôle, dans une certaine mesure, les 

hyperstatismes de moment autour des axes y et z. 

Hjperstatzmes de ~msIution en y et z 

Pour contrôler les défauts géométriques de position correspondant aux hyperstatismes de 

translation suivant y et z, l'axe de I'engrenage conique (25) est positionné théoriquement 

par rapport à la référence A du groupe boîtier [ O  1 (en relation avec l'arbre de sortie 

[3 ] ), puis affecté d'une tolérance géométrique de position sur le diamètre (Tl). 

Hyperstatime de moment autour des axes y et r 

Les hypentatismes de moment autour des axes y et z obligent à imposer des tolérances de 

parallélisme (T3) et d'anguiarité (Td). Ces contrôles permettent de rendre négligeable 

respectivement les composantes hyperstatiques de moment autour des axes y et z. 



L 1 
Fimire 5.5: Conditions fonctionnelles relatives au groupe arbre de sortie [ 3  ] 

3.1.3) Conditions fonctr0onnelles relatives au groupe c6ne & t r ~ ~ ~ s m S s b o n  12 / 

Le groupe cône de transmission [2] est en relation avec trois sous-ensembles, soit l'arbre 

d'entrée [ l ] ,  le boîtier [O]  et I'arbre de sortie 131. De façon à maîtriser les 

hyperstatismes de translation et de moment, en rapport avec ce groupe, certaines 

conditions fonctionnelles, entre le groupe boîtier [O] et le groupe arbre d'entrée [ 1 ] , et 

entre les groupes arbre de sortie [3 ] et arbre d'entrée [ 1 ] , doivent être posées. Pour 

savoir quels hyperstatismes sont engendrés par les groupes [ O ]  et [ 1 ] , et quels autres par 

[ i ] et [3 ] , il faut examiner les équations d'équilibre du groupe &ne de transmission [2] 



(équation 5.36, page 112). Les conditions fonctiomelies résultantes sont illustrées aux 

figures 5 -6 et 5 -7 respectivement. A noter que le boîtier [O  ] et l'arbre de sortie [ 3 ] se 

trouvent automatiquement positionnés correctement 17un par rapport a I'autre. De même, 

le fait de considérer les groupes [Ol-[Il et [ I l - [ 3  1, plutôt que[O]-(31 et [ I I 4 3 1  

est tout a fait arbitraire. 

L'étude des équations d'équilibre du groupe cône de transmission montre que les 

hyperstatismes de translation sont engendrés par les trois groupes. Cependant, les 

hyperstatisme de moment autour des axes y et z sont la conséquence des groupes [ 1 ] et 

[ 3  ] . En effet, il est possible de constater que, relativement au groupe [O ] , seuls des 

termes induits sont présents dans Ies équations de moments autour des axes y et z 

(équation 5.36, page 112). Ainsi, les conditions fonctionneiles a poser entre les groupes 

[O 1 et [ I ] concernent exclusivement les hyperstatismes de translation suivant x, y et z. 

Hypestatisme de bmkùtion en x 

Pour remédier à l'hyperstatisme de translation suivant x, il faut poser une wte toiérancée 

(TI) entre le point M du groupe arbre d'entrée [ 1 1, et l'endroit du contact de l'anneau de 

contrôle appartenant au groupe boitier [ O ]  avec le cône de transmission [2 ] . 

Hprstutimes & irmhtion en y et z 

Pour contrôler les défauts géomémques de position correspondant aux hyperstatismes de 

translation suivant y et z, I'axe de l'anneau de contrôle est positionné théoriquement par 

rapport au point M du groupe arbre d'entrée [ 11, puis affecté d'une tolérance 

géométrique de position sur le diamètre (TS. 



1 

Fimires 5.6: Conditions fonctionnelles entre l'arbre d'entrée [ 1 ] et le boîtier [ O ] ,  
relatives au groupe cône de transmission [2  ] 

La liaison du groupe arbre de sortie [3  ] au groupe cône de transmission [2 ] est réalisée 

par l'intermédiaire de fa couronne d'engrenage (23). Aussi, le contrôle des hyperstatismes 

de translation et de moment passe par le contrôle de I'ouvemire du cône propre a cette 

couronne d'engrenage (23). Les caractéristiques de celle-ci sont un angle d'ouverture de 

2y  et une distance L à I'apex (voir figure 5.7). 

Pour remédier à I'hyperstatisme de translation suivant x, il faut poser une cote tolérancée 

(TI) entre le sommet du cône propre a la couronne d'engrenage (23) et le point M du 

groupe arbre d'entrée [ 1 ] . 



Hypersstatimes & translation en y et z 

Pour contrôler les défauts géométriques de position correspondant aux hyperstatismes de 

translation suivant y et z, l'axe de la couronne d'engrenage (23) est positionné 

théoriquement par rapport au point M du groupe arbre d'entrée [ 11 , puis affecté d'une 

tolérance géométrique de position sur le diamètre (T2). 

Hprstatime de moment autour des ares y et z 

Les hyperstatismes de moment autour des axes y et z obligent à imposer des tolérances de 

parallélisme (T3) et d'anguiarite (Te). Ces contrôles permettent de rendre négligeable 

respectivement les composantes hyperstatiques de moment autour des axes y et z. 

1 
Fimire 5.7: Conditions fonctionnelles entre l'arbre d'entrée [ 1 1 et l'arbre de sortie [3  ] 

relatives au groupe cône de transmission [Z] 

3.1.4) G m d i k s  fon~a~oltndles relatives au boiXer [O j 

La fermeture de chaîne sur le boîtier [ O ]  requiert des conditions fonctionnelles entre 

l'arbre d'entrée [ 1 1 et l'arbre de sortie [3 1 , et entre l'arbre d'entrée [ 1 1 et le cône de 

transmission 121 . Ces conditions fonctionnelles sont ilIustrées aux figures 5.8 et 5.9. 



I 1 

Fimires 5.8: Conditions fonctionnelles entre I'arbre d'entrée [ 1 ] et l'arbre de 
sortie [ 3 1 , relatives au groupe boîtier [ 0 1 

L j 
Figures 5.9: Conditions fonctionneiles entre l'arbre d'entrée [ 1 1 et le cône 

de transmission [ 2 3 , relatives au groupe boîtier [ 0 ] 



3.2) Pt.oposition & f d & ~ ~ e m ? n t  géomébique, pour chacune des pièces ak système 

mikanique 

Les conditions fonctiomelies relatives à chacun des groupes se propagent à travers les 

pièces constituant le groupe en question, au moyen des flux fonctionnels. Dans ce qui 

suit, un tolérancement géométrique possible, pour chacun des groupes, est donné. 

3-2.1) T d k c e m e n t  des pièces "pparfenont err groupe hatier (O/  

Dans le cas du groupe boîtier [O], il est possible de découpler le tolérancement 

géométrique a poser sur les pi&es, selon que les conditions fonctionnelles concernent les 

groupes [ 1 1 et [ 3 1 ou [ 1 1 et [ 2  1 . Le tolérancement impliqué dans chacun des cas est 

donné aux figures 5.10 et 5.1 1 respectivement. 

! 

Fimres 5.10: Tolérancement des pièces du groupe boîtier [ 0 ] , en relation avec les 
conditions fonctionnelles impliquant les groupes [ 1 ] et [ 3  3 



I 

Figures 5.1 1 : Tolérancement des pièces du groupe boîtier [ O  ] , en relation avec les 
conditions fonctionneiies impliquant les groupes [ 1 ] et [2]  

3.2.2) Tolérancement de l'arbre d'en& I l /  

La figure 5.12 üiustre le tolérancement géométrique pour l'arbre d'entrée. 

1 

Fimire 5.12: Tolérancement de ['arbre d'entrée 



3.2 3) Tdhmetnent lire cône de î'tmsmission (2 ] 

1 

Fimires 5.13 : Tolérancement du cône de transmission [2 ] 

3.2.4) Tdérancement des pièces appartenm t au groupe mbre de sortie (3 1 

l l 
Fiaure 5.14: Tolérancement des pièces appartenant au groupe arbre de sortie [ 3 ] 



CONCLUSION 

L'objectif du présent travail, le développement d'une méthodologie de spécification du 

tolérancement géométrique, associé a la nature cinématique d'un système mécanique, a été 

réalisé puis appliqué sur un certain nombre d'exemples. La démarche proposée a pour 

avantage d'utiliser des concepts de la théorie des mécanismes déjà bien documentés. 

Seule la modélisation des liaisons par les torseurs, support mathématique pour l'analyse 

hyperstatique, est peu commune sur le continent nord-américain. 

6.1 Conclusioas relatives à ['application de la méthode 

L'étude des trois mécanismes suivants, soit le moteur a explosion deux temps, la pompe B 

corps déforniable et le variateur de vitesses, a permis de corroborer certaines notions 

fondamentales relativement à la méthodologie dévefoppée. Ainsi, de par la simplicité des 

équations résultant de l'analyse hyperstatique du micromoteur, il peut être vérifie sans 

peine que le choix de la ou des forces extérieures agissant sur le système qui sont connues, 

préférablement aux autres, est sans conséquence. Bien sûr, encore faut4 que ces efforts 

extérieurs soient découplés, deux variables dépendantes (par exemple, la force de pression 

Fp et le couple de sortie C) ne pouvant être Unposées en même temps sans risquer qu'il y 

ait incohérence dans le systéme. Cette constatation est en parfait accord avec Ia réalité 

puisque, outre le fait qu'une force extérieure soit connue ou non, le mécanisme est 

foncièrement le même. Par conséquent, l'obtention d'un résultat autre est un indice 

qu'une erreur s'est glissée dans le développement des équations, ou encore que le modèle 

de départ est incorrect. 

De même, l'étude de la pompe péristaltique, aussi bien que celle de la transmission, ont 

démontré qu'il faut être circonspect sur la façon de prendre en compte les termes de 

moments induits par les efforts transmissibles, selon ce qui est recherché. Effectivement, 



lorsqu'ii s'agit de déterminer les inconnues statiques, ces termes revêtent une importance 

considérable puisqu7iIs propagent de l'information entre les équations. Leur absence 

fausse compléternent I'analyse statique. Cependant, lorsque vient le temps d'évaluer 

l'influence des sources d'hyperstatisme sur les divers composants du système mécanique, 

les termes induits ne doivent plus être pris en considération. La raison étant que ces 

termes induits ne représentent pas un blocage tangible d'un degré de liberté, causé par une 

liaison entre deux composants, mais sont plutet la simple conséquence de l'application du 

théorème des moments. 

6.2 Limites et contraintes de la méthode développée 

Bien que la méthode proposée marque un pas en avant dans le domaine, en s'inscrivant 

comme l'une des premières démarches logiques et rationnelles permettant le tolérancement 

géométrique d'un système mécanique, il n'en demeure pas moins qu'elle présente, encore 

à ce jour, certaines limites. Tout d'abord, la première étape de la méthode, la 

modélisation du mécanisme, est décisive en ce qui a trait aux résultats qui seront obtenus. 

Une compréhension approfondie du fonctionnement du système étudié, de même qu'une 

connaissance des caractéristiques techniques des composants technologiques impliqués, 

sont indispensabies à la formulation des hypothèses de départ, soit ici l'association d'un 

modèle de liaison cinématique à chacune des iiaisons mécaniques présentes dans le 

mécanisme. L'expérience de l'ingénieur concepteur est donc incontestablement mise à 

contribution. 

Par aiiieurs, ia rnéthodoiogie développée p m e t  essentiellement d'être informé des 

contrôIes de position et d'orientation requis pour chacune des pièces du systéme 

mécanique. Néanmoins, le problème du tolérancement géométrique proprement dit 

demeure entier. En ce sens, ce sont les contraintes relatives a la fabrication et à 

I'inspection des pièces qui dicteront p~cipdement  le tolérancement géométrique a 



adopter parmi les diverses possibihtes oEertes par [a norme. Le débutant sera donc amené 

à faire preuve de vigilance lors de cette dernière étape de [a démarche, soit [a spécification 

du tolérancement géomhrique. 

6.3 Perpectives d'avenir 

Toujours dans l'optique d'une intégration de toutes les étapes du cycle de production, il 

devient impératif d'informatiser Ia méthodologie développée. L'étape centrale de la 

méthodologie, soit l'analyse hyperstatique, ne devrait pas poser de probIéme puisqu'il 

s'agit essentieuement de mathématique pure et dure. Concemant les parties requérant une 

plus grande implication de la part de l'ingénieur, il serait intéressant d'évaiuer dans queiie 

mesure la logique floue pourrait être unlisée comme axiome de base à un outiI d'aide 

reIativement aux choix des modèles a poser. 
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ANNEXE 1: FONCTIONS DE SINGULARITÉS 

« Les fonctions de singularités permettent d'exprimer analytiquement une discontinuité. 

Dans le cas des poutres, cette discontinuité est spatiale, c'est-à-dire qu'elle se produit a 

une certaine distance a - selon la longueur de Ia poutre - généralement associée à l'axe des 

x. On définit comme suit la fonction de singularité d'ordre n: 

fa (x) = (x - a)" 

Dans cette définition, on utilise les crochets ( ) au lieu des parenthèses, pour bien 

distinguer la fonction de singularités d'une fonction ordinaire. Les propriétés de la 

fonction de singularités sont les suivantes: 

f,(x) = m, lorsque x = a 
Si n(0, 

f,(x) = O, lorsque x # a 
f, (x) = (x - a)', lorsque x r a 

Si n r O, 
fn (x) = 0, lorsque x(a 

On remarque que pour n 2 O, la fonction existe et devient équivalente à une fonction 

ordinaire, lorsque x 2 a» (Bazergui et ai, 1987). 

Fonctions de sinaularités concernant l'exemple 1.2 

Effort trm~chmrt: 

V(x) = I-g(x)dx = - (~a)~(x)O + 16 kN(x - 1)' - ( ~ b ) y ( x  - 2)' - (RC)Y(X - 4)' + C' 

La constame d'intégration C' est nuiie, puisque aucun effort tranchant n'agit lorsque x< O, 

valeur pour laquelle toutes les expressions de singularités sont nulles dans l'équation de V. 



M o m e ~  fléchissant: 

M(x) = -~ (x )dx  = (~a)y(x)' - 16 k . ( x  - 1)' + ( ~ b )  y(x - 2)' + (RC)Y(X - 4)' + C" 

Ici encore, la constante d'intégration C" est nulle, puisque aucun moment fléchissant 

n'agit lorsque x< O. 

Flèche: 



ANNEXE II: TOLÉRANCEMENT D'UN SATT 

Tableau 1: Les 7 classes ae surfaces éIémenhires. 

{RD) 
Rotation autour 

d'une droite pointée. 

Dimension Sous-groupe de {D ) E.G.W. 
correspondant. 

{El 
Tout plan de E3 

Toute droite de Et 
Déplacement identité T~~~ point de ~3 

1 * 

- 
1 

- 

l 

1 

I 
I 
1 

Tout plan parallèle à D 
Toute droite parallèle a D 

Toute droite parallèle a 1 
Tout poim de D 

Toute droite pardele à I: 
I 

3 {Gp)  out plan paraiièle à P 
 mouvement plan 

3 Po) 
Mouvement 

Point O centre de la 

J 
sphère. 

sphérique. 

C L 





CAS 5-618' 

MODELE CONCEPTUEL DU SATT RESULTANT 

'. ZI.F./ 
\ Pararnétres~de forme : 

NB : inmue la droite perpendiculaire au plan P qui minimise t. (On d6temine 2 translations) 

EiBments tolérancds : Les centres des sections droites. 

INTERPRETATION VECTORIELLE 

++ + 
Pour le point O et. en projection sur un triAdre orthonorni6 direct ( i . j . k ) on a : 

+ 



Z.I.F. 

I 

CAS 

5 -6/B' 

b 

PLAN - CYLINDRE D'ANGLE 90" 
Assemblage fixe sur P 

CAS 

CONTRAINTE 
D'IDEKnFJCATlON 

I 

Repdre de rMrence : IDENTIFIE ( , Z O  ) CONfnAINTE 
D' iDmHCAnON 

1 5 -6/BD CLASSE SATT"SURFACE de REVOLUiION" 
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