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RESUME

Bien que les mécanismes isostatiques ne posent pas de probléme 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, a opter pour
ce second type de mécanisme. Il doit, conséquemment, remédier aux problémes créés par

les hyperstatismes par la mise en place d’un tolérancement géométrique appropri€.

Le projet présenté dans ce mémoire avait pour objectif de développer une méthodologie
de spécification du tolérancement géométrique, associé au fonctionnement cinématique
d’un systeme mécanique. Ceci excluait donc les contraintes fonctionnelles de fermeture de
chaine impliquant la présence de jeux ou ajustements, les contraintes fonctionnelles
d’interférence entre pi€ces en mouvement relatif et les contraintes fonctionnelles de portée

pour le maintien de la qualité des liaisons.

L ¢laboration 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 pieces reliées par des liaisons. L’hypothése de base de
I’analyse consiste a modéliser les piéces 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.

La méthode elle-méme est divisée en trois parties, soit la modélisation du mécanisme,
I’analyse hyperstatique et la spécification du tolérancement géométrique. La modélisation
du systéme mécanique a pour objet de donner une image simplifiée et symbolique du
mécanisme, afin d’en faciliter I’étude. Elle consiste, dans un premier temps, a identifier

toutes les piéces intervenant dans la construction du systéme mécanique, et 4 comprendre



le fonctionnement. Ensuite, il s’agit de regrouper les éléments en contact n’entretenant
aucun mouvement relatif, puis de construire le graphe de structure. Le modéle 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 a chacune de ces liaisons sont identifiés dans un repére local propre a la

liaison.

La deuxiéme étape de la méthodologie de spécification du tolérancement géomeétrique,
I’analyse hyperstatique, consiste tout d’abord a vérifier si le systéme étudié est isostatique
ou hyperstatique. Advenant cette seconde éventualité, il s’agit d’établir les équations
d’équilibre et d’identifier, a partir de celles-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 lors de I'étape précédente, il s’agit d’abord de poser les
conditions fonctionnelles imposées par I'existence des sources d’hyperstatisme. Le
tolérancement geométrique requis pour chacune des pieces du systéme mécanique est

ensuite déduit.

L’application de la méthodologie développée sur trois exemples de complexité croissante,
soit le moteur a explosion 2 temps, la pompe a corps déformable et le variateur de vitesse,
a permis la spécification d’un tolérancement géométrique tout a fait acceptable dans
chacun des cas. Toutefois, bien que la méthode proposée marque un pas en avant dans le
domaine, en s’inscrivant comme I'une des premiéres démarches logiques et rationnelles
permettant le tolérancement géométrique d’un systéme mécanique, il n’en demeure pas
moins qu’elle présente, encore a ce jour, certaines limites. Tout d’abord, la premiére
étape de la méthode, la modélisation du mécanisme, est décisive en ce qui a trait aux

résuitats qui seront obtenus. Une compréhension approfondie du fonctionnement du
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systéme €tudi€, de méme qu’une connaissance des caractéristiques techniques des
composants technologiques impliqués, sont indispensables a |2 formulation des hypothéses
de départ, soit ici I’association d’un modéle de liaison cinématique & chacune des liaisons
meécaniques présentes dans le mécanisme. L’expérience de I’ingénieur concepteur est

donc incontestablement mise a contribution.

Par ailleurs, la méthodologie développée permet essentiellement d’étre informé des
contréles de position et d’orientation requis pour chacune des piéces du systéme
mécanique. Néanmoins, le probléeme du tolérancement géométrique proprement dit
demeure entier. En ce sens, ce sont les contraintes relatives a la fabrication et a
'inspection des pieces qui dicteront principalement le tolérancement géométrique a
adopter parmi les diverses possibilités offertes par la norme. Le débutant sera donc amené
a faire preuve de vigilance lors de cette derniére étape de la démarche, soit la spécification

du tolérancement géométrique.



ABSTRACT

Even if isostatic mechanisms are easier to assemble, they generally exhibit two drawbacks:
noise and lack of rigidity as compared to hyperstatic mechanisms. The design engineer is
then often brought to choose this second type of mechanisin. He must therefore solve the

problems of hyperstatisms, by using the appropriate geometric tolerancing.

The main objective of the project as explained in this document was to develop a
geometric tolerancing specification method, associated to the kinematics of a mechanical
system. Functioning conditions as chain closing where gaps or adjustments are present,
interference between parts in relative movement and bearing support are excluded from

this approach.

The method is based on mechanisms theory fundamentals and uses torsors as a
mathematical tool. A mechanical system is defined as an ordered arrangement of parts,
joined by links. Parts are supposed to be well defined geometrically perfect solids and not
deformable. The links are supposed to be geometrically perfect, not deformable under
charge, without gap adjustments and friction-free.

The method itself is divided in three steps, being the modelisation of the mechanism, the
hyperstatic analysis and the specification of geometric tolerancing. The goal of the
modeling phase is to give a simplified 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. After that, the
linked elements that do not have any relative movement must be grouped, then finally 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 diagram is
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drawn. Finally, the static torsor corresponding to each of the chosen are identified in an

appropnate reference axis.

The second step of the method is the hyperstatic analysis. It consists in verifying if the
system under study is isostatic or hyperstatic. If the system is hyperstatic, the equilibrium
equations must be established, and the hyperstatism sources must be identified from these

equations. The effect on each group is then analyzed.

The specification of the geometric tolerancing of each component is then started. 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 three examples of increasing complexity, that is a two-
strokes explosion motor, a peristaltic pump, and a mechanical speed variator, allowed the
specification of a rather acceptable geometric tolerancing in each case. However, even if
the proposed method marks a step forward in this field, because it is one of the first
rational and logical system to obtain the geometric tolerancing of a mechanical system, it
also has some limitations for now. First of all, the first step of the method, the modeling
of the mechanism, is decisive in regard of results 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 information about the position and orientation
controls required for each component of a mechanical system. However, the geometric
tolerancing problem remain complete because manufaturing and inspection constraints will
be part of the proper geometric tolerance selection among the various possibilities offered
by the norm. The beginner will then have to be cautious during this step of the method.
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CHAPITRE I
INTRODUCTION

Cette introduction présente la problématique générale de conception d’un meécanisme et,

les buts poursuivis lors du présent travail de recherche.

1.1 Problématique

Un systéme mécanique est un ensemble de piéces reliées par des liaisons. Pour chaque
liaison il existe un groupe d’inconnues représentant les efforts transmissibles par la liaison.
Dans la mesure ou les équations d’équilibre sont suffisantes pour déterminer toutes les
inconnues de liaisons présentes a I’intérieur du mécanisme, on dira que le systéme
mécanique est isostatique. Autrement dit, toutes les réactions sont nécessaires au maintien
du systéme ainsi qu’a sa stabilité. Dans le cas contraire, on dira qu’il s’agit d’un
mécanisme hyperstatique. L’exemple 1.1 illustre 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 isostatique

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

routements a billes, et sur lequel s’exerce une charge P.

P iy
| P ’F____x
I H ‘ _H (Ragz i z (Rc)zl
—_g ____________ & ( |
== = d — L —
(Ra)y (Re)y
a) b) |

J —

Figure 1.1: a) Arbre monté sur deux roulements; b) Diagramme du corps libre (DCL)



-

Solution

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

suivarntes:
(ZF)y=0 = (Ra)y-P+(Rc)y =0 (1.1
(EM,)z=0 = -Pxd+(Rc)yx(L+d)=0 (1.2)

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

supposant une charge P = 16 kN, d = 1 m et L = 3 m, on obtient: (Ra)y = I2kN et
(Rc)y =4 kN.

Pour un mécanisme hyperstatique, la détermination des efforts transmissibles requiert
Pintroduction 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 transmissibles dans le cas d’un mécanisme hyperstatique

A supposer que I’on désire augmenter la rigidité (diminuer la déformation ou fléche
maximale) de I’arbre de renvoi du mécanisme de Iexemple précédent. Une fagon d'y
arTiver consiste a ajouter un troisiéme roulement 4 mi-chemin entre les deux autres. Le

systéme résultant et son DCL sont donnés a la figure 1.2.

| y
i P j -
4)5 : a}_ | z
(;:H e £ —i d }( d ~——— L —¢
(Ra)y (Rb)y (Rely
a) b) }

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



Solution

1. Conditions d’équilibre
(EFy=0 = (Ra)y - P+(Rb)y +(Rc)y =0 (1.3)
(ZM,)z=0 = -Pxd+(Rb)y x(2d)+(Rc)y x(L+2d)=0 (1.4)

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

2. Conditions de compatibilité géométrique
La méthode des fonctions de singularités est ici utilisée pour obtenir [’expression de la

fléche de I’arbre en fonction de x (voir détail annexe I, page 130):

3 —%(x—d)s +(RZ)Y (x -d "d>3+"'+CIX+C2 (1.5)

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

Env(x) = £

géométrique ont pour résultats:

lorsque x =0, v=0 =C, =0 (1.6)
4

lorsque x =2, v=0 :(Ra);'x BN ex2=0 (1.7)
3

lorsque x =4, v=0 :-(;R—a)%f—z——72kN+(—R—b)Tyﬁ+C,x4=0 (1.8)

rem: Les défauts d’alignement s 'introduiraient a v = Q0 pour x=2 et x=+4

3. Calcul des réactions

Les équations (1.3), (1.4), (1.7) et (1.8) constituant un systéme de quatre équations a
quatre inconnues (Ra, Rb, Rc et C,), le probléme est résolu. Les efforts transmissibles
sont donc:

(Ra)y = 65 kN, (Rb)y = 11 kN et (Rc)y = —15 kN et la constante C, = —3 kN.

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

contraintes résultantes et ainsi vérifier la résistance des piéces constituant le systéme



meécanique. Les déformations peuvent aussi étre évaluées et comparées aux déformations
admissibles, c’est-a-dire celles qui permettent un fonctionnement adéquat du mécanisme.
Il faut cependant remarquer que les calculs de résistance des matériaux présupposent un
positionnement idéal des composants utilisés pour réaliser les liaisons mécaniques, soit un
alignement parfait des roulements a billes dans les exemples antérieurs. Or, les systémes
réels ne présentent pas naturellement cette caractéristique. Il est donc nécessaire, dans un
premier temps, d’évaluer 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 I’assemblage du mécanisme peut se faire sans
engendrer de déformations nuisibles au fonctionnement du mécanisme et/ou introduire de
contraintes supplémentaires (précontraintes) menant a la rupture des piéces ou a une

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

Dans le cas des mécanismes isostatiques, les écarts de position ou d’orientation 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. 11 faudra toujours vérifier la compatibilité des déflexions, rotulages et
jeux internes requis pour I’assemblage des piéces, avec les caractéristiques techniques

tolérées par les composants utilisés pour [a réalisation des liaisons.

En ce qui concerne I’assemblage des systémes mécaniques hyperstatiques, les
caractéristiques techniques présentent peu d’intérét. En effet, considérons le mécanisme
de I’exemple 1.2 en tenant compte d’une erreur de position possible du second roulement
telle qu’illustrée a la figure 1.3. 1I se congoit facilement que le roulement du centre ne
peut avoir un rotulage a gauche et a droite au méme instant. De plus, si ce roulement n’a
pas un jeu interne radial suffisant, il ne peut y avoir assemblage sans engendrer une

précontrainte sur ’arbre. Ainsi, le fait d’avoir des inconnues hyperstatiques génére des



situations telles qu’il n’est pas suffisant de compter sur les caractéristiques des composants
pour assurer ’assemblage. Il est par conséquent nécessaire d’avoir recours a d’autres

solutions, lesquelles seront évoquées dans les paragraphes suivants.

| ti_’___,_x Two
| TTT—
_ =5 o

53 =

!

!

Figure 1.3 : Roulements désalignés

Une fagon un peu détournée de régler le probléme consiste a rechercher 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 a éliminer les mouvements cinématiquement compatibles qui n’influent pas sur les
mouvements principaux et se rappeler que la présence de jeux dans les liaisons mécaniques
créent des mobilités parasites qui nuisent a la précision du systéme et peuvent engendrer

des bruits ou des vibrations.

L’autre solution pour régler une situation hyperstatique consiste a controler les écarts de
position et/ou d’orientation entre les composants réalisant les liaisons mécaniques, en les
maintenant a des niveaux acceptables. Ce contrdle est réalisé au moyen du tolérancement
géomeétrique, dont les principes de la symbolisation et de I’indication sur les dessins
techniques, de méme que les définitions nécessaires, se trouvent dans la norme
ANSIVASME Y14.5M: 1994 (ISO 1101: 1983).

Lorsque le mécanisme le permet, il est possible d’imposer un tolérancement géométrique
plus large et d’obliger certains composants du systéme mécanique a se déformer, de fagon

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



des controles imposés. II 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 néfastes a I’aptitude des

piéces a I’emploi.

Advenant le cas ou aucune contrainte ni déformation ne peuvent étre acceptées par le
systéme, il est alors nécessaire d’imposer un tolérancement géométrique plus serré,

permettant |’assemblage direct des piéces (sans déformation).

Il est également envisageable d’adjoindre un dispositif mécanique de réglage au systéme.
Par exemple, le deuxiéme roulement du systéme hyperstatique peut étre monté sur un
ressort de fagon telle, qu’il sera possible de le positionner par rapport aux deux autres.
Cette solution, quoique efficace, entraine des complications technologiques qu’il faut

savoir quantifier afin de ne pas engendrer de coits prohibitifs.

Bien que les mécanismes isostatiques ne posent pas de probléme d’assemblage, ils sont
plus bruyants (présence de jeux) et aussi moins rigides que les mécanismes hyperstatiques.
L’ingénieur concepteur sera donc amené, dans plusieurs cas, a opter pour ce second type
de meécanisme et devra, conséquemment, remédier aux problémes créés par les

hyperstatismes de la fagon exposée précédemment, soit par:

® détermination des inconnues hyperstatiques par calculs de structure;

@ mise en place d’un tolérancement géométrique appropri€ permettant de limiter
les défauts géométriques et par le fait méme, le niveau de contraintes supplémen-
taires qu’imposeraient les hyperstatismes;

o déformation possible des piéces;

@ adjonction éventuelle de dispositifs mécaniques de réglage.



Comme il est possible de le constater, le tolérancement géométrique joue un role
fondamental dans le maintien de [’intégrité du mécanisme a I’étude. Or, la pratique
actuelle dans I’entreprise relative a la spécification du tolérancement géométrique, associé
au fonctionnement cinématique d’'un mécanisme, est entiérement basé sur [’expérience.
L’analyse fonctionnelle, telle qu’enseignée dans les cours de baccalauréat en ingénierie,
permet essentiellement de déterminer les tolérances dimensionnelles des composants d’une
chaine de cotes unidirectionnelle, & partir des variations permises du jeu fonctionnel a
respecter: fermeture de chaine, interférence entre piéces, maintien de la qualité de la
liaison. Aucune référence n’est donnée en ce qui a trait aux conditions fonctionnelles
d’orientation des axes de liaisons & poser en raison des hyperstatismes, ni méme de la mise
en position relative d’une piéce par rapport a I’autre. L’importance d’une spécification
judicieuse du tolérancement géométrique n’est pourtant pas a prouver. Il suffit de penser
aux cofiits exorbitants de la phase de prototypage, souvent longue, car les conditions

fonctionnelles 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 rationnelle de spécification du tolérancement
géométrique, associé au fonctionnement cinématique d’un systéme mécanique. Le
prochain chapitre, en plus d’exposer les principales notions de théorie indispensables a la
compréhension de la méthode, fait un survol de I’état de l’art dans ce domaine. La
méthode elle-méme est présentée au chapitre III, tandis qu’un supplément concernant la
détermination des modéles de liaisons cinématiques est donné au chapitre IV. La
méthodologie développée est validée au chapitre V sur un probléme de type industriel, qui

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



CHAPITRE I
REVUE DE LA LITTERATURE ET THEORIE

Le présent chapitre est divisé en deux parties. La premiére reprend les principales notions
de la théorie des mécanismes. La seconde discute des différentes approches relatives a 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 al., 1988; Aublin et al., 1992; Le
Borzec et Lotterie, 1975; Spenlé et Gourhant, 1993) s’en sont d’ailleurs grandement
inspirés. Apres avoir donné une bréve définition de ce qu’est un mécanisme, les différents
modéles permettant d’appréhender cette réalité plutdt complexe seront exposés. Par la
suite, les représentations schématiques, utilisées pour faciliter I’étude des mouvements et
des efforts transmissibles, seront passées en revue. Subséquemment, 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 I'étude du degré

d’hyperstatisme seront présentes.

2.1.1 Définition d’un mécanisme

Un mécanisme est un agencement ordonné de piéces reliées par des liaisons et capable de
transformer I’énergie mécanique. Il posséde 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 Modéles technologiques pessibles d’un mécanisme

Les modeles technologiques sont des abstractions, issues du réel, obtenues par élimination
des imperfections et réduction de la complexité des phénoménes physiques. Les modéles
technologiques permettent un traitement par les mathématiques d’un systéme mécanique
et ce, dans le but de chiffrer des résultats et d’établir des lois. Un mécanisme ayant été
défini comme un ensemble organisé de piéces reliées par des liaisons, il s’agit donc
d’associer un modéle a chacune de ces composantes. Les principaux modéles existants

sont fes suivants:

Modéles de piéces: Modéles de liaisons:

- rigides - jeu (* avec; * sans)

- déformables - dissipation d’énergie (* avec; ® sans)
» déformations surfaciques - déformable (* oui; * non)
* déformations volumiques (déformations surfaciques)

Les déformations volumiques affectent la totalité du volume de la piéce tandis que les
déformations surfaciques sont locales au contact de deux surfaces (théorie de Hertz).
Parmi les différentes combinaisons possibles, la plus fréquemment employée, lors des
études d’avant projet, est celle qui modélise les piéces 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

memes hypothéses, soit celles d’un systéme mécanique parfait.

2.1.3 Représentations schématiques d’un mécanisme

I existe deux représentations schématiques généralement utilisées dans P’étude d’un

mécanisme: le graphe des liaisons ou graphe de structure et le schéma cinématique.
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2.1.3.1 Graphe des liaisons

Dans le graphe des liaisons d’un mécanisme, les piéces sont représentées par des cercles,
et les liaisons par des arcs joignant ces cercles. Toutes fes piéces sont numérotées avec
des nombres consécutifs (0, 1, 2, ..., nombre de piéces). La figure 2.1 est un exemple de

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

| I
| (o —— 1 |
| ,m 4 \T S '
. |

o i |
‘ / L—J\\ //i‘\ | AN !
IS e )

L {

Figure 2.1: Graphe d’un mécanisme

Propriétés d’un graphe des liaisons

1) Le graphe des liaisons associé a un mécanisme est connexe (d’un seul tenant) sinon, il
représenterait plusieurs systémes, qu’il serait possible d’étudier séparément.

2) Le graphe des liaisons n’a généralement pas d’extrémités arborescentes, ¢’est-a-dire des
sommets ou n’aboutit qu’un seul arc, les différentes piéces d’un mécanisme ayant, sauf

cas spéciaux (robotique), au moins deux liaisons.

Définitions se rapportant au graphe des liaisons
cycle: Aublin et al. (1992) définissent un cycle comme étant «un chemin fermé extrait

d’un graphe tel qu’en le parcourant on ne rencontre pas deux fois le méme sommebs.

cycle indépendant: Les cycles indépendants sont les cycles a partir desquels tous les autres
cycles d’un graphe peuvent étre obtenus, par addition et/ou soustraction. Il sera alors

question d’une base de cycles indépendants.
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nombre cyclomatique: Le nombre (nb) cyclomatique est le nombre de cycles indépendants
d’un graphe. La formule 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
a7-5+1=3.

2.1.3.2 Schéma cinématique

Le schéma cinématique d’un mécanisme présente les piéces dans leur plus simple
expression (ligne, cercle, ...) et les liaisons par des symboles normalisés. 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 a la norme 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 Schéma représentatif Symbolisation plane Mouvements
normalisée relatifs
Liaison P Clﬁ — l l 0 rotation
encastrement 4’_7_“// 0 translation
R g

L;?:,socin ({ e .’:l—_l. $ (I)Sat::l:gon

Liaison T ) é ‘(ﬂ__—}' 0 rotation
glissiére @A—_ﬁ 1 translation
1 rotation
Liaison kg é} I 1 translation
glissiére | conjuguées

hélicoidale




Tableau 2.1: Liaisons mécaniques élémentaires (suite)
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Désignation Schéma représentatif Symbolisation plane Mouvements
normalisée relatifs
Liaison [ é)) 1 rotation
pivot G@‘ p—— 1 translation
_glissant
Liaison el F— | l | rotation
appui yd o 2 translations
plan
Liaison 3 rotations
rotule —@— 0 translation
Liaison 7 v 2 rotations
linéaire , P //;ii 2 translations
rectiligne . 1
Liaison _} * g ' é)) 3 rotations
linéaire : ' l 1 translation
- A
annulaire
Liaison Ve dessus 3 rotations
ponctuelle e VA @ 2 translations

2.1.4 Les torseurs

2.1.4.1 Définition d’un torseur

Un torseur {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 méme vecteur,

nommé résultante R, en tout point de I’espace. Une des propriétés fondamentales des
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champs de moments est [’équiprojectivité qui conduit au théoréme des moments. Ce

théoréme 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:

—

K;I(B.ti = M(A,g) +R/\AB (21)

2.1.4.2 Opérations sur les torseurs

1) Egalité de deux torseurs, {r,}, = {r,},
Deux torseurs sont €égaux en un point I si et seulement si leurs champs constants sont

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

R(t]) = R(tz
- {M(IJ ) =M(L, 12) 2.2)

2) Somme de deux torseurs, {t}, = {t,} +{z,},
La somme de deux torseurs en un point I correspond & la somme de leur champ
constant respectif et a la somme de leur champ de moments exprimé au point L.

R(t)=R(t,)+ R(z,)
= {1‘_4(1, 1) =M(L1,)+ M(L1,) (2.3)

3) Produit d’un torseur par un scalaire, {t}, =4-{r,}
Le produit d’un torseur par un scalaire est égal au produit du champ constant et du
champ de moments par ce scalaire.
R(t)=A-R(t
{mﬂi Y 1\‘4((1',)11) @4
Cette opération est associative pour la multiplication des scalaires, distributive par

rapport a I’addition des scalaires et distributive par rapport 4 1’addition des torseurs.
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4) Produit (comoment) de deux torseurs
Le produit de deux torseurs a pour résultat un scalaire. Il consiste & 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 deuxiéme torseur avec le champ de

moments du premier. Les deux torseurs doivent étre exprimés au méme point.

= {t.}, ®{r.}, =R(x)-M(L,t,) + R(z,)-M(L, %) (2.5)

2.1.4.3 Torseurs statique et cinématique

Soit la liaison ¢1, entre deux piéces P, et P, Le torseur statique{t}représente la

résultante R et le moment M des actions de contact de Py sur P; en un point I

queiconque. Ce sont les éléments de réduction en I du torseur {t}. Ce torseur est noté:
R[|-1 B
/. (P, »Py)
(Tt} =4 i (2.6)
' ' M(I.!z', —P,) [

Le torseur des actions de contact de P, sur P, en un point I est égal 4 moins le torseur des

actions de contact de P, sur P; en ce point L.
‘. — _f-f
{th’am}‘ = {t(in’-»& i}: @7
Le torseur cinématique {9} caractérise le mouvement de P, par rapport a Py, en un point I

quelconque, par sa vitesse angulaire € et sa vitesse linéaire V. Ce sont les éléments de

réduction en [ du torseur {9}. Ce torseur est noté:
ﬁln-z
T _ e
{sd,llpi’}l - {-ll-z l (28)
(LR |

Le torseur caractérisant le mouvement de P, par rapport P> en un point I est égal 4 moins

le torseur caractérisant le mouvement de P, par rapport P en ce point I.

{6} =-{86in)}, 29)



2.1.4.4 Torseurs associés aux liaisons parfaites
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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 a

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

L’origine de ce repére correspond gén€ralement au centre géométrique de la liaison, c’est-

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

tenir compte de la géométrie particuliére de la liaison: axes de symétries, axes de

mouvements, normale & un plan de contact. Le tableau 2.2 présente, pour chaque liaison,

la forme des torseurs, valide uniquement dans un repére local associ€ a la liaison, ¢’est a

dire construit en respectant les conditions données a la quatriéme colonne de ce tableau.

Tableau 2.2: Torseurs associés aux liaisons mécaniques parfaites

Désignation | Symb. spatiale | Torseur Torseur Conditions sur le choix
normalisée statique | cinématique d’un repére local
. | X |L 0 [0 e Origine: ¥ point € xyz.
Liaison | Y M o lo ® Axes: Aucune direction n’est
encastrement />o<\ imposée
x v Z [N 0|0 ’
B i J X lo]] [la lo e Origine: ¥V point € axe de
Lu.nsin ' v M1 dlo o rotation x.
pivo ® Axes. Un des axes doit étre
x v Z [N 0 o . ,
~ J orienté selon I'axe de
rotation X.
% lo L] 0 |u @ Origine: ¥V point € xyz.
.. dy IM 0 o ® Axes: Un des axes doit étre
L}axts?n »‘9& Z NJ\ o lo dirigé selon la direction de
glissiére AL, (L glissement x.
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Tableau 2.2: Torseurs associés aux liaisons mécaniques parfaites (suite

Désignation | Symb. spatiale | Torseur Torseur Conditions sur le choix
normalisée statique | cinématique d’un repére local

. f X kX u |ku| |e Origine: ¥ point € I’axe de
Liaison ol Y IM o |o rotation et de glissement x.
glissiére 7z In o |o| |®Axes: Un des axes doit étre

hélicoidale . \\y dirigé selon [’axe de
rotation et de glissement x.

o f 0 (O o ju| |eQOrigine: ¥V point € Paxe de
Liaison i Y M o lo rotation et de glissement x.

prvot ,@ 7 IN o lol |®Axes: Un des axes doit étre
glissant | A , ! ] dirigé selon I'axe de

rotation et de glissement x.

. : 0 |L 1o oOrigine: V¥ point € Xyz.
Liaison : 0 M| {lo |vb |[e®Axes: Un des axes doit étre

appui ¢ dirigé selon la normale au

plan . SIS - Z |0 OJ plan de contact, soit z.

Y
N i X 0 lo |o] |® Origine: Point au centre de
Liaison | v o i o rotulage, confondu avec les
rotule /@ centres des deux sphéres
e ~, i Z {0 A 0] assemblées.
»/xes: Aucune restriction,

o i [0 |0 o Ju] |eOrigine: V point € plan xz.
Liaison | o M 0 [v! |Un des axes doit étre orienté
hng'%lre 7z 1o A Of selon la droite de contact x,

rectiligne ¢ un autre selon la normale au
plan tangent commun z.
L : 10 lo] o lu ﬂOrig:’lne: Point au centre de
laison i la sphére.
. | Iv o p
linéaire Y 0 B0 e Axe: Un des axes doit étre
annulaire ‘ & Aojo dirigé selon x, ["axe du
o \y cylindre.

- fl ix o o 0] es(rigine: Point de contact.
Liaison ! e dxes: Un des axes doit étre
r [0 [0 B v .,
ponctuelle I orienté selon la normale au

/@%/\ 0 |0 Ao w plan tangent commun et

passant par le point de
contact, soit selon x.




17

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

La liaison ¢; étant parfaite (sans frottement), le principe fondamental de la dynamique,
pour un systéme de deux piéces P, et P,, 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:

P={ci o) {80 e ) =Ml ) b ) ¥ R(n) Viimr,)  210)

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

relation:
Xu+Yv+Zw+oL +BM +AN=0 2.11)

C’est donc que chaque mondme doit étre nul. Comme il est impossible d’avoir absence de
liaison et vitesse nulle pour une direction donnée, les deux termes d’'un méme mondme ne
peuvent étre nuls en méme temps. Il y a donc un terme nul par mondéme. Ainsi, pour
toute liaison parfaite, la somme du nombre d’inconnues statiques, Ns, augmentée du
nombre d’inconnues cinématiques, Nc, est égale a six, soit Ns+ Nc =6, d’ou la dualité
entre torseurs statique et cinématique dans le cas des liaisons mécaniques parfaites (sans

frottement). II est possible de vérifier cette propriété sur le tableau 2.2.

2.1.5 Régles de composition des liaisons

En regard des notions exposées précédemment (torseur et graphe des liaisons), il est
maintenant possible d’introduire les régles de composition des liaisons. Ces régles
permettent de simplifier le graphe de structure d’un systéme mécanique en réduisant un

ensemble de liaisons situées entre deux piéces (liaisons réalisées avec ou sans piéce
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intermédiaire) en une liaison équivalente. Cette liaison doit transmettre la méme action
mécanique et autoriser le méme mouvement. L’utilisation de ces régles facilite les études
statique et cinématique. En effet, le nombre de liaisons dans le graphe de structure étant
inférieur a4 celui du graphe initial, il en découle un moins grand nombre de torseurs a

manipuler.

2.1.5.1 Liaisons en paralléle

Par définition, n liaisons ¢, {5, ..., ¢;, ..., £, sont disposées en paralléle entre deux piéces P,
et P, si chaque liaison relie directement les deux piéces. Dans ce cas, le graphe des

liaisons a étudier est du type illustré a la figure 2.2. 1, ,, représente I’ensemble des

efforts extérieurs agissant sur P,

ﬁ____f‘_____-__j
| = A:,
/
1
A
i
EV'\'

Figure 2.2: Liaisons en parali¢le

Point de vue statique
L’application du principe fondamental de la statique sur P, énonce que la somme des
forces et celle des moments, calculée en un point I quelconque, doivent étre nulle, soit:

o ll _ —
Z—l {T(Pr"!’z)}[ + {t(m—’Pz)}l - {O} (2 12)
En écrivant le principe fondamental avec le torseur statique de la liaison équivalente, on

obtient:

(i), + o), = ) (2.13)
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En comparant ces deux équations, il s’ensuit que le torseur de la liaison équivalente aux n

liaisons s’exprime par:

! — !|
{"(F;T:Z';}( —;{%ﬁp,)}l (2.14)
Point de vue cinématique

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

qui se traduit par:

{9:5:;;3'}1 - {9‘!“’2""')}1 = {3{!;1"?1)}1 == {9&1""'}}1 =T {9:31"91)}{ (2.15)

2.1.5.2 Liaisons en série

Par définition, n liaisons ¢, , €2, ..., §, ..., £, sont disposées en série entre deux piéces P, et
P, si elles sont placées I'une a la suite de ["autre par I’intermédiaire de (nb de liaisons-1)

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

| { - )
E { et —raly
e TS TR T - i
5 ‘ h i s : )

(P} (Pa——Pi) {_Pnr J
i ~_.~ "~ T~ Y '

i
l |

Figure 2.3: Liaisons en série

Point de vue statique

Le principe fondamental de la statique appliqué a chacune des piéces permet d’écrire:

{‘fin —'m}: - {‘fi'*wv.i}: = {tf;"’l’-"}z = {‘m -m}}r (2.16)
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En écrivant le principe fondamental de la statique appliqué a P, avec le torseur de la liaison

équivalente de I’action mécanique de P, sur P, on a:

£
[rfemen] = {tie, o), 2.17)
En comparant les équations préceédentes, il s’ensuit que
£, — £; - £
{t{l’::;:‘}} { (P;—’Pz)} {t(P,_,-.p,)}[ == {t(pn_l.,p.,}' (2.18)

Cette relation traduit [a compatibilité du torseur transmissible & travers les n liaisons.

Point de vue cinématique
Le mouvement de P, par rapport a P, résulte de la composition vectorielle des

mouvements de Py/Pyy, ..., Pis/P;i, ..., P2/P) soit:

Ehvnd Z{ s (2.19)

2.1.6 Etude statique d’un mécanisme

L’étude statique s’effectue pour une position donnée du mécanisme. Elle consiste a
appliquer le principe fondamental de la statique & chacune des piéces du systéme
mécanique mis a part le bati. Il en résulte un systéme linéaire comportant Es équations

statiques et Is inconnues statiques.
2.1.7 Etude cinématique d’un mécanisme

L’étude cinématique, comme I’étude statique, s’effectue pour une position donnée du

mécanisme. Elle consiste a vérifier, pour chacun des cycles indépendants constituant la
base de cycle du mécanisme, I’équation {S (P‘.‘,pi)} =0, c’est-a-dire que le mouvement

relatif d’une piéce par rapport a elle-méme est nul. Le mouvement d’une piéce

appartenant & un cycle étant contraint par chacune des liaisons de ce cycle, il en résulte
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que:Z{S" }l = {6} Il en découlera un systéme linéaire comportant Ec équations
i=1l

cinématiques et Ic inconnues cinématiques.

2.1.8 Etude du degré d’hyperstatisme

Le degré d’hyperstatisme ou hyperstaticité d’un mécanisme peut étre obtenu en
soustrayant le nombre d’équations d’équilibre indépendantes du nombre d’inconnues.
Cette fagon de faire exige cependant d’avoir préalablement effectué ou I’analyse statique,
ou P’analyse cinématique du mécanisme, lesquelles peuvent s’avérer trés laborieuses. Une
alternative pour connaitre rapidement I’envergure du probléme auquel on s’attaque
consiste a faire I’étude du degré d’hyperstatisme du systéme. Les fondements de cette
étude reposent sur la théorie de I’algébre linéaire. Le lecteur intéressé peut se référer a
Iarticle de Siestrunck (1973) pour en savoir d’avantage. Pour les besoins de ce travail,

seule une procédure simplifiée sera exposée au chapitre III.

2.2 Spécification du tolérancement géométrigue

Bien que beaucoup de travaux dans le domaine du tolérancement géométrique aient été
réalisés ces derniéres années, trés peu traitent de la spécification du tolérancement
géométrique. La modélisation, 'analyse et la synthése des tolérances ont constitué les
principales avenues de recherche. La revue bibliographique effectuée par Rivest (1993),
dans le cadre de sa thése de doctorat, dresse I'inventaire des différents travaux réalisés sur
ces sujets. Les problémes de cotation fonctionnelle 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 spécification du tolérancement géométrique

seront présentés.



22

Le Borzec et Lotterie (1976) proposent une démarche d’analyse d’un mécanisme basé sur
un modéle de systéme mécanique orienté liaisons. La premiére €tape de cette méthode
consiste a réaliser le décodage global du mécanisme, lequel se traduit par un schéma
cinématique et I’équivalent d’un graphe des liaisons. Il s’agit ensuite d’associer a chacune
des liaisons mécaniques un modéle de liaisons cinématiques, de méme que les torseurs
statique et cinématique correspondant. La particularité de la méthode vient du fait que les
torseurs meécaniques associés aux liaisons sont caractérisés par rapport aux €léments
géométriques propres a chacune d’elles. A titre d’exemple, le tableau 2.3 illustre les
torseurs mécaniques résultants dans le cas de I’appui simple (liaison ponctuelle) et de
I’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
4 la liaison, puis en exprimant par rapport a ces éléments géométriques les particularités de
la liaison. Ce paramétrage a pour effet d’introduire autant d’inconnues supplémentaires

que de relations particuliéres indépendantes.

Tableau2.3: Torseurs mécaniques caractérisés par rapport aux éléments géométriques de

1a liaison
Modéle de lisison | Eléments géométri- Torseur statique Torseur
ques de la liaison cinématique
Appui simple
a P: point de contact R=R-a Q
,f-i-\ a: direction de Ia the = {M =0 }P 3 = {v,, }P
/{‘Q;\ normale avec R-M=10 avec Vp-a=0
. r_
~_ "

Appui linéaire

/#3
-

A: point de contact
a: direction de la
normale

R = XdF, }
A

ER oty

R o R=R-a (Qnd)-a=0
< \\ )\-f“;d/p(‘f\/ d. dl'Olte de contact avec {M-a=0=M-R avec VA .a=
e M-d=0

\ //

~—
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Les auteurs effectuent finalement les analyses statique et cinématique du mécanisme et ce,
au moyen de 1’algébre linéaire. IIs parviennent a déterminer le degré d’hyperstatisme d’un
mécanisme, de méme que leur source, mais s’aventurent peu sur le tolérancement

géométrique a apporter pour y remédier.

Clément, Riviére et Temmerman (1994) proposent les concepts d’Elément Géométrique
de Référence Minimum (EGRM) et de Surfaces Associées Topologiquement et
Technologiquement (SATT) pour structurer la démarche de spécification du
tolérancement géométrique. L’EGRM constitue un repére, complet ou partiel, permettant
de représenter la position et I"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 méme solide et dont on souhaite manipuler la position d’ensemble. Basé
sur la théorie des groupes de déplacement (Hervé, 1976), ils ont défini 7 classes de
surfaces: les surfaces sphériques, planes, cylindriques, hélicoidales, de révolution,
prismatiques et quelconques, lesquelles sont laissées globalement invariantes par un des
sous-groupes de déplacement. A partir de ces surfaces, ils ont mis en évidence I’existence
de 28 possibilités différentes d’association et 44 cas de reclassement d’un SATT & partir
de la connaissance des SATT composants et de leur position relative. Pour chacun des
cas recensés, un tolérancement geomeéirique a été défini. Le lecteur intéressé peut
consulter I’annexe II, ou le tableau des 7 classes de surfaces et celui des 44 cas de
reclassement, de méme qu’un exemple de tolérancement d’un SATT, tous tirés de
"ouvrage original de Clément et al. (1994), sont présentés. La premiére étape de la
démarche avancée, pour effectuer la cotation fonctionnelle d’une piéce réalisant une
liaison mécanique donnée, consiste a identifier toutes les surfaces fonctionnelles de cette
piéce. Il s’agit ensuite de choisir parmi ces surfaces celles qui sont prépondérantes, de les
regrouper et de déterminer a quel cas de reclassement cette association de surfaces
correspond. Le tolérancement géométrique définit pour ce cas est alors appliqué

directement sur la piéce. On procéde ensuite au regroupement des surfaces fonctionnelles
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restantes avec le SATT ou au regroupement des SATT eux-mémes, jusqu’a ce qu’il n’y ait
plus qu’un seul SATT regroupant toutes les surfaces fonctionnelles. A chaque association
intermédiaire, il faut trouver le cas de reclassement et appliquer le tolérancement
géométrique correspondant sur la piéce. Dans le cas ou une piéce réalise plus d’une
liaison meécanique, les auteurs affirment que la synthése peut s’effectuer de maniére
cohérente par simple superposition des différentes solutions, chaque solution de cotation

utilisant le méme EGRM de référence.
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CHAPITRE I
METHODOLOGIE DE SPECIFICATION DU
TOLERANCEMENT GEOMETRIQUE

Dans ce chapitre, une démarche logique pour effectuer le tolérancement géométrique d’un
systtme mécanique, associé 4 son fonctionnement cinématique, est présentée. La
méthodologie proposée repose sur I’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 premiéres comrespondent a chacune des
étapes de la méthodologie de spécification élaborée. Ces étapes sont la modélisation du
mécanisme, |’analyse hyperstatique et la spécification du tolérancement géométrique.
Dans la dernié¢re section, deux exemples, le moteur & explosion 2 temps et la pompe a
corps déformable, permettent d’illustrer la méthode. I est & noter que [’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 piéces, qui sont en mouvement relatif ’une par rapport a I’autre, et les

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

3.1 Modélisation du mécanisme

La premicre étape de I’étude d’'un mécanisme consiste a 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 simplifiée et symbolique du systéme
mécanique afin d’en faciliter I’étude des mouvements, de méme que celle des efforts. Les
décisions prises a ce niveau ont une incidence directe sur les résultats ultérieurs, car toute
I’étude repose sur ces deux représentations schématiques. II est donc préférable de s’y

attarder un peu plus longuement.
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A partir du dessin d’ensemble, il faut d’abord identifier toutes les piéces intervenant dans
la construction du mécanisme, et s’assurer de bien comprendre son fonctionnement. Une
fagon logique de procéder consiste a parcourir le systéme mécanique en partant de la piéce
qui regoit I’information d’entrée, et de proche en proche, se diriger vers la piéce assurant
P’information 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 a assurer (Dupinet, 1991). Ainsi, par exemple, une transmission de moteur hors-
bord présente quatre modes de fonctionnement: marche avant, marche arriére, neutre et
arrét. Dépendant de I’état fonctionnel dans lequel se trouve le mécanisme, I’agencement
des pieces, les unes par rapport aux autres, sera modifié, puisque des fonctions différentes
sont 4 remplir. Communément, I’état fonctionnel le plus contraignant est préféré pour
réaliser I’étude. De plus, s’il existe des mobilités cinématiques pour cet état fonctionnel, il
est important de choisir une configuration des piéces qui n’entraine pas de singularités
cinématique et/ou géométrique. Cette configuration est nécessaire pour ne pas obtenir des

résultats valides seulement dans certains cas particuliers.

Pour un état donné du mécanisme, il est toujours préférable de regrouper les éléments en
contact n’entretenant aucun mouvement relatif, c’est-i-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 systéme 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 I’analyse hyperstatique (deuxiéme 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. II est a noter que les efforts extérieurs agissant sur les

composants doivent étre indiqués sur ce graphe.
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Exemple 3.1: Effet des liaisons encastrement
La figure 3.1 illustre trois piéces (Po, P et P2) reliées par des liaisons en série, dont I'une,

¢y, est une liaison encastrement.

| !
‘. T T , :
o> lea 70l 1 P ;’_“\*; dra 7
L { Po —— P1——— P2} ({Por——P1ir—— P2
| a) b)
Figure 3.1: a) Liaisons en série quelconque; b) Liaisons en série
regroupant les piéces en liaison encastrement
Soit,
fo.1: Lialson encastrement
Xo |Lo 0 o
{t(lﬁin} ={[Y,, M,, {Sl{:‘,\} =40 0 G.1)
Oy.x1717) ) I w 0. x¥17;
Z 0-1 N -1 0 {0
0,.%,¥1; 0112y
£12: Liaison pivot
1 bt inl
Xl-Z O 1-2 O
£y~ 1 1 f -

e =y, M {31} =0 P 3.2
{ (12 Op.xy¥12; :72 :_2 i21) 0% y12y ( )
Z,., IN,, 0

- ®J0Lxy12y 0y.x1y12

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

(3.1a) sont:
Xi,= X, Ly,=0 O+a),l0+0
{ r{-gjz)}omm =YL, =YL, M} =M, {9‘[;’_‘5‘}0.;.“:‘ ={| 0+0 lo+0} (3.3)

Z,.=Z,,iN, =N}, 0+0 0+0

Ces deux torseurs sont les mémes que ceux obtenus en regroupant les piéces Py et Py

(figure 3.1b), soit les torseurs statique et cinématique correspondant a la liaison £.,.
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Il s’agit ensuite de déterminer les modéles de liaisons, reliant chaque groupe (sous-
ensembles et/ou piéces) du graphe des liaisons. Pour ce faire, il faut étudier les
mouvements relatifs entre les éléments ainsi que leurs inter-efforts. Les modéles de
liaisons possibles ainsi que leur représentation schématique plane et spatiale, d’aprés la
nomme 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 modéle de liaison cinématique qui
représente le plus fidelement une liaison mécanique vis écrou, dans laquelle les éléments
ont une rotation autour d’un axe proportionnelle a leur translation le long de cet axe, est la
liaison hélicoidale. Dans d’autres cas, par contre, la décision est plus difficile a prendre. Il
est alors recommandé d’étudier ’effet des efforts extérieurs sur les composants, ainsi que
les efforts intemes & la liaison. Ce point sera élaboré plus en détails au chapitre IV,
traitant de la détermination du modéle de liaison. Une fois les liaisons cinématiques
définies, il est alors 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
identifiés dans un repere local propre a la liaison. Ce dernier est construit en respectant les
conditions d’orientation des axes fournies au tableau 2.2. L’origine de ce repére doit pour
sa part correspondre au centre géomeétrique 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:
X9 1o r: repére local
{t(lifi; ,-1} = YL‘? M f—‘? on  R- Repére ou I’équilibre est réalisé (3.4)
Grreremlz e Nr@ e iy
- i n: Différentie deux liaisons en paralléle

i et j: Groupes impliqués dans la liaison

La modélisation du mécanisme se résume donc aux étapes suivantes:
1) L’identification des piéces intervenant dans la construction du mécanisme et la

compréhension de son fonctionnement.
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2) Le regroupement des éléments en contact n’entretenant aucun mouvement relfatif et la
construction du graphe des liaisons.

3) La détermination du modéle de liaison cinématique correspondant a chacune des
liaisons mécaniques et la construction du schéma cinématique.

4) L’identification des torseurs statiques correspondant a chacune des liaisons, dans un

repére local propre a la liaison.
3.2 Analyse hyperstatique

La deuxiéme étape de la méthodologie de spécification du tolérancement géométrique
proposée est ’analyse hyperstatique. Elle consiste, dans un premier temps, a déterminer si
le systéme mécanique étudi€ est isostatique ou hyperstatique. Advenant cette seconde
éventualité, il s’agit d’établir les équations d’équilibre et d’identifier, 4 partir de ces
équations, les sources d’hyperstatismes. Leurs répercusstons sur chacun des groupes

(sous-ensembles et/ou piéces} du mécanisme sont alors analysées.

3.2.1 Etude du degré d’hyperstatisme

Une fagon de déterminer si un systéme mécanique est isostatique ou non est I’étude de son
degré d’hyperstatisme. Les bases de cette étude étant quelque peu complexes, seules les

lignes essentielles & sa réalisation sont ici exposées.

Il s’agit tout d’abord de trouver le nombre d’équations statiques (Es), ainsi que le nombre
d’inconnues statiques (Is) mis en jeu dans I’étude du mécanisme. L’application du

principe fondamental de la statique a chacun des sous-ensembles du graphe des liaisons, a
’exception du bati, conduit a: Es = 6 x [(nombre de sous — ensembles) - 1]. Il est en effet

inutile de considérer le bati puisque les équations découlant de son équilibre peuvent étre

déduites de I’équilibre des autres sous-ensembles. Pour ce qui est du nombre d’inconnues
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statiques, un décompte direct peut étre fait a partir des torseurs correspondant a chacune

des liaisons. Le degré d’hyperstatisme se calcule alors 4 I’aide de la formule: m, = m-m,

avec m = Es—Is et m, = m™ +m™.

Le degré de mobilité cinématique interne (m™) 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 elles aussi indéterminées, et augmentent le
degré d’hyperstatisme. La détermination de (m™) n’est malheureusement pas toujours
facile et requiert généralement une certaine habilité de |’ingénieur a lire des plans et saisir

le fonctionnement du systéme mécanique.

Le degré de mobilité cinématique externe (m™) 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 systéme mécanique. Les relations entre celles-ci sont telles que les vitesses
de sortie peuvent toujours étre calculées & partir des vitesses d’entrée et de commande, et
ce, noncbstant e type de mécanisme. De ce fait, le degré de mobilit€ cinématique externe
est posé comme étant égal & 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 systeme 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 I’ effort de réaction associé a cette mobilité.

Dans le cas d’un systéme isostatique, m, = 0, tandis que pour un systéme hyperstatique,
m,< 0. Dans ce dernier cas, la valeur obtenue permettra ultérieurement de valider (en

partie) les résultats de I’étude statique.
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3.2.2 Etude statique

Dans I’hypothése d’un systéme mécanique dont le degré d hyperstatisme est inférieur a
Zéro, une étude statique est requise. Elle consiste 4 appliquer le principe fondamental de
la statique & chacun des groupes constituant le graphe des liaisons du mécanisme étudi€.
De maniére a faciliter "identification des sources d’hyperstatismes et la fagon dont elles se
traduisent sur les composants, les équations les plus élémentaires doivent étre obtenues.
C’est pourquoi, plutdt que de réaliser 1’équilibre de chacun des groupes dans un repére
global, celui-ci est effectué dans un référentiel distinct & chacun d’eux. Il sera donc
question, en tout premier lieu, de définir la procédure permettant d’adjoindre un tel
référentiel a chacun des composants du graphe de structure, lequel sera appelé repére

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 maximal de zéro) dans un repére
local associé a la liaison. Or, la détermination de ces référentiels inclue nombre de choix
arbitraires. Par exemple, pour la liaison pivot glissant, seule I’orientation d’un des axes est
spécifiée (voir tableau 2.2, page 16), les autres étant laissées a la discrétion de I’ingénieur.
De méme, I’origine du repére associ€ a cette liaison peut se situer n’importe ou 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’équilibre d’un composant, qu’on construit son repére groupe.

En ce qui concerne le choix de I’origine des repéres locaux, bien que le tableau 2.2 offfe
plusieurs options dans le cas de certaines liaisons (telle ia liaison pivot glissant citée ci-
haut), I’origine doit toujours se trouver au centre géomeétrique de la liaison (point O,
tableau 2.2). En effet, il a été observé qu’un choix autre a pour conséquence de fausser

'interprétation des résultats, tant en ce qui a trait aux sources d’hyperstatisme qu’a leurs
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répercussions. La raison est que I'application du théoréme des moments engendre, selon
le point choisi, la présence de termes induits d’efforts parmi ceux des moments. Si le
point est pris a un endroit sans réelle signification du point de vue de la transmission des
efforts, il peut arriver que ces termes soient camouflés dans ceux des moments, erronant

ainsi toute ’analyse statique.

Il s’agit donc essentiellement d’établir s’il est possible d’orienter les systémes d’axes des
repéres locaux des liaisons contraignant un sous-ensemble, a partir du champ des
possibilités offert de par leur définition. Deux situations se présentent, lesquelles sont

illustrées a la figure 3.2. Les considérations qui suivent reprennent chacune d’elles.

¥
!

B SR T ‘
f i 7 f
b Grompe(h) . Gromell) | e
: Nr—— 7 - i
| I —
i 2 A\ b)

Figure 3.2: Construction des repéres groupes

Soit le groupe (1) appartenant au graphe de structure du systéme mécanique considéré.
Celui-ci est contraint par trois liaisons dont les référentiels locaux sont respectivement

0,.,x,¥,2;, 0,,x,¥,2, et O,,X;y,2,.

La figure 3.2 a) montre le cas ou, de par la nature des liaisons impliquées, il est possible
d’aligner les systémes d’axes des repéres locaux de fagon analogue. Dans ces
circonstances, il est opportun de prendre pour orientation du repére groupe, celle
commune a tous les repéres locaux et comme origine, I’origine de la liaison comportant le

plus d’inconnues statiques. A cet égard, il est indispensable de faire usage du théoréme
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des moments (équation 2.1, page 13) pour ramener les torseurs des autres liaisons en ce
point. II peut étre intéressant d’évaluer s’il est possible d’orienter le repére groupe
résuitant selon les paramétres 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 rappelle quels sont ces paramétres en

fonction des éléments de bases.

Tableau 3.1: Paramétres de position relative en translation

Point Droite Plan

distinct: Point ¢ i la droite: Point & au plan:

Droite passant par les Perpendiculaire (L) L au plan, passant par le

o djrux ‘1;0"“5 issue de la droite, point
oint | confondus: assant par le point . .
Point commun p. p p. Po".“ € au plan:
Point € a la droite: Point appartenant au
Point € 4 la droite plan

Paralléles (//) distinctes: |/ distincts:
1 au deux droites en un | 1 au plan et & la droite

point quelconque en un point gcq.
Droite // confondues: // confondus:
Droite commune Droite commune
Sécantes: Sécants:
Point d’intersection Point d’intersection
// distincts:
1 commune aux deux
plans
Plan // confondus:
Plan commun
Sécants:

Droite d’intersection

NB.: On fait ici I’hypothése que la droite et le plan sont infinis

A I'opposé de ce qui précéde, il se peut qu’il soit irréalisable d’orienter de la méme facon
les systémes d’axes des liaisons impliquées dans I’équilibre du groupe (figure 3.2b). Si tel
est le cas, il est indiqué de prendre comme référentiel groupe, le repére local de la liaison

la plus contrainte, c’est-a-dire celle comportant le plus d’inconnues statiques. Pour les
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repéres locaux des autres liaisons, ce sont des considérations géométriques qui présideront
a leur orientation, afin de simplifier les changements de repéres. En effet, il convient dans
une telle situation, d’effectuer les changements de bases et d’appliquer le théoréme des
moments (équation 2.1, page 13), afin d’exprimer les torseurs associés aux autres liaisons

dans le repére groupe. Les relations de changements de base s’expriment sous la forme

générale:
Xe,= (X2 Y1 Z1s) Lé=f(Li,.M| N
Yo, =g(X1, Y1 0Z15) M{=g(Li M N, (3.5)
Z¢=h(X),Y\,Z},) NZ,=h(Ll .M}, N}

Dans chacun des cas discutés plus haut, il peut arriver que seul un certain nombre des
repéres locaux satisfassent aux conditions de similitude d’orientation des axes. Deux
choix sont alors possibles. Le premier consiste a construire le repére groupe en tenant
compte uniquement des repéres locaux répondant aux critéres. L’autre est de prendre le
référentiel local de la liaison la plus contrainte comme repére groupe. Il faut alors vérifier

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

Une fois le repére groupe d’un sous-ensemble établi et les torseurs statiques des liaisons
concernées exprimés dans ce référentiel, il est possible d’appliquer le principe fondamental

de la statique a ce composant.

Bien que non mentionné jusqu’a présent, il est habituellement préférable d’utiliser les
régles de composition des liaisons en paralléle (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 fagon de
déterminer le repére groupe d’un sous-ensemble peut également servir pour établir le

référentiel dans lequel la liaison équivalente 3 un nombre x de liaisons en paralléle sera
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calculée. Les critéres s’appliqueront, dans ce cas, aux repéres locaux des liaisons

disposées en paralléle entre deux piéces.
3.2.2.1 Phénomeénes de frottement

Lors de I’établissement du modéle technologique de départ, "hypothése de liaisons sans
dissipation d’énergie a é€té posée. Il est plus juste de dire que le frottement nuisible est pris
en compte mais n’intervient pas dans [’analyse, celle-ci étant réalisée pour un
fonctionnement en régime permanent. Il importe ici de souligner que dans certains
systémes mécaniques, par exemples les variateurs de vitesse par friction et les freins, le
frottement est présent en régime €tabli, puisque indispensable a la transmission des efforts.
Il se doit donc d’étre considéré. Dans un cas comme dans [autre, toutefois, les
phénomeénes de frottement (utile ou nuisibie) n’influent pas sur le nombre de sources

d’hyperstatisme.

A preuve, soit le contact ponctuel entre deux piéces P, et P, (voir figure 3.3). En
considérant la liaison sans frottement, le seul degré de liberté supprimé est la translation
suivant ’axe des y. Si maintenant I’effet de ’adhérence ou du frottement est pris en
compte, tout mouvement de P, par rapport a P, engendrera un effort résistant dans la
méme direction mais de sens opposé & la vitesse de glissement g,,, de P, par rapport a P..
Il s’ensuit que les deux translations suivant x et z vont étre partiellement bloquées de par
ces efforts résistants. Le terme partiellement bloqué est utilisé car le blocage va dépendre

de la répartition des efforts et du coefficient de frottement au contact entre P, et P,.

En effet, avant que le mouvement ne soit possible, la résultante F reste incluse a
Uintérieure du cone d’angle ¢, ce qui correspond au phénoméne d’adhérence pour lequel:

g, = 0 et "’_l"ﬂ < "ﬁ" .tg@. Autrement dit, le module de la composante tangentielle T de
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la résultante des efforts appliqués a P;, autre que ceux imposeés par P, est insuffisant pour
provoquer le mouvement. Les translations suivant x et z sont donc bloquées. Cependant,
les efforts en x et z, occasionnés par ce frottement, sont dépendants de celui en y par
I'intermédiaire du coefficient de frottement, et donc ne générent pas de source

d’hyperstatisme supplémentaire.

Si maintenant le module de la composante tangentielle 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 I’angle ¢ (angle de frottement) par rapport

4 la normale au contact. Il en résulte que: g, # 0 et Hﬂ|="ﬂ" .tgp . Dans ce cas, les

degrés de liberté suivant y et z sont toujours disponibles.

Figure 3.3: Phénoménes de frottement

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

en tout état de cause connues, et il est possible d’affirmer que les phénoménes de
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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 a chacun des composants du graphe des
liaisons d’un mécanisme hyperstatique, a pour résuitat un systéme d’équations linéaires. Il
a €té vu que la résolution d’un tel systéme exige l’introduction des relations d’effort -
déplacement et de compatibilité géométrique. De plus, il est indispensable, pour
déterminer la valeur des inconnues du systéme, que toutes les équations soient exprimées
dans le méme référentiel. Etant donné que I’étude statique de chacun des composants est
réalisée dans un repére groupe distinct, il apparait donc nécessaire d’avoir recours aux

relations de changement de bases, vues précédemment.

Cependant, il a €té observé qu’en ce qui a trait a ['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 ['invariance du
sous-groupe des déplacements associé a 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 repeére, il est possible d’en connaitre la valeur dans un

autre. Par exemple si X,_, est connue, cela implique que X;_, I’est également.

Jusqu’a présent, les concepts de sources d’hyperstatisme et d’influence sur les différents
composants ont été utilisés sans autre explication. Il est bon ici de rappeler que les
sources d’hyperstatisme correspondent au nombre de variables inconnues a poser pour
étre en mesure de résoudre le systéme d’équations lin€aires résultant de I’étude statique.

La nature exacte de ces sources est souvent impossible & déterminer, de méme qu’inutile.
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Il faut cependant connaitre comment elles se répercutent sur les différents groupes d’un
systéme mécanique, afin de pouvoir poser les conditions fonctionnelles permettant d’en
contrdler les effets. Pour un groupe donné, chaque fois qu’une équation est impossible a
résoudre, il existe soit un hyperstatisme de translation ou de moment, selon qu’il s’agisse
d’une relation d’efforts ou de moments. En ce qui concerme la détermination des
hyperstatismes de moment, les termes induits par les efforts transmissibles ne doivent pas
étre considérés. 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 la
simple conséquence de I’application du théoréme des moments. Il 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 a deux liaisons différentes, pour avoir un hyperstatisme.

Une fois les équations dérivant de I’équilibre de chacun des groupes analysées, il faut, au
moyen d’un bilan global, véri‘ﬁer que le nombre de sources d’hyperstatisme correspond
bien a celui prévu lors de I’étude du degré d’hyperstatisme. A noter qu’il est préférable,
plutdt que d’examiner les équations résultant des études statiques de tous les sous-
ensembles en méme temps, de procéder cas par cas. Ainsi, lorsque le principe
fondamental de la statique a été appliqué a I’'un des groupes, on étudie aussitot les
équations qui en dérivent. Bien entendu, il est fort probable que I’équilibre des autres
composants révéle des informations permettant de déterminer des variables impliquées
dans ces équations. De ce fait, il est nécessaire de propager a I’ensemble des groupes, les

conclusions obtenues sur un groupe.

3.3 Spécification du tolérancement géométrique

La spécification du tolérancement géométrique sur les composants est réalisée en deux
étapes. La premiére étape consiste a poser les conditions fonctionneiles, imposées par

I’existence des sources d’hyperstatismes. Il s’agit ensuite de déterminer le tolérancement
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géométrique, pour chacune des piéces, requis pour rencontrer ces conditions

fonctionnelles.

3.3.1 Proposition des conditions fonctionnelles de position et d’orientation,
permettant de controler les hyperstatismes

Les principes de symbolisation des conditions fonctionnelles de position et d’orientation,
ainsi que les définitions nécessaires, sont les mémes que pour le tolérancement
géométrique. La seule différence entre ces deux concepts réside dans le fait que les
conditions fonctionnelles s’appliquent entre les axes de mouvements des liaisons
cinématiques. Le tolérancement géométrique, pour sa part, est indiqué entre des éléments
appartenant a une méme piéce. Cette distinction oblige a avoir recours a 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 a poser en fonction des
hyperstatismes présents sur chacun des groupes sont les suivantes: pour contrdler un
hyperstatisme de translation il faut imposer une condition fonctionnelle de position; pour
un hyperstatisme de moment, une condition fonctionnelle d’orientation. Ainsi, & partir des
hyperstatismes trouvés pour chacun des groupes, il s’agit de déterminer les conditions
fonctionnelies a poser pour y remédier. Celles-ci sont ensuite indiquées entre les axes de
mouvements imposés par les sous-ensembles en liaison avec le groupe concerné.
L’orientation du repére groupe servira de guide sur la fagon d’indiquer ces conditions
fonctionnelles. En ce qui a trait au bati, c’est la fermeture de la chaine de position et/ou

d’orientation, qui préside la détermination des conditions fonctionnelles a placer.
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3.3.2 Propesition d’un tolérancement géométrique pour chacune des piéces

La satisfaction des conditions fonctionnelles, relatives a un groupe donné, ne peut se faire
qu’au travers des piéces constituant ce groupe. Les conditions fonctionnelles spécifient la
nature du tolérancement géométrique a imposer, tandis que les flux fonctionnels expriment
le mode de propagation a travers les piéces. Ainsi, des conditions fonctionnelles
d’orientation entrainent des tolérances géométriques d’orientation et des conditions
fonctionnelles 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 norme.

3.4 Exemples

Les exemples qui suivent (le moteur 3 explosion deux temps et la pompe a corps

déformable), visent a illustrer la méthodologie développée.

3.4.1 Exempie 1: Moteur a explosion 2 temps

Les moteurs a explosion 2 temps ont pour caractéristique principale de rassembler sur un
seul tour de vilebrequin au lieu de deux, les quatre phases du cycle a quatre temps, c’est-a-
dire |’admission, la compression, la détente et ’échappement. [ls sont utilisés sur de petits
équipements: tondeuses, scies a moteur, hors-bord, modeles réduits, etc. La figure 3.4,
page 41, montre le dessin d’ensemble d’un tel moteur, adapté ici pour un modéle réduit
d’avion. Les deux états fonctionnels possibles de ce mécanisme sont I’arrét et la marche
avant. Cette derniére sera considérée pour I’étude ci-aprés. Il est & noter que ce type de
moteur nécessite un démarrage manuel, pour lancer le cycle et déterminer le sens de
fonctionnement. En effet, une position singuliére existe lorsque le piston est au point mort

haut ou au point mort bas.
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Etape 1: Modélisation du mécanisme

1.1) {dentification des piéces intervenant dans la construction du mécanisme et

compréhension de son fonctionnement

Dans cet exemple, la nomenclature du mécanisme est donnée. Par conséquent, le travail
se résume 4 saisir le fonctionnement du moteur 4 explosion 2 temps a travers le rdle de ces
composants. C’est le piston (14) qui regoit 'information d’entrée. En effet, en allumant
le mélange 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 bielle (11) relie le piston (14) au
vilebrequin (9). Quand le piston (14) se déplace en translation dans le cylindre, il actionne
la bielle (11) qui entraine le vilebrequin (9) en rotation. Le mécanisme décrit joue

exactement le méme rdle que le pédalier d’une bicyclette mi par la jambe du cycliste.

1.2) Regroupement des éléments en contact n’entretenant aucun mouvement relatif

Le fonctionnement du meécanisme étant assimilé, 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 I’analyse hyperstatique. Les regroupements

possibles sont les suivants:

Regroupement [0]

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

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

lieu a une liaison encastrement.
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o Afin de prévenir les fuites entre la culasse (1) et la chemise (15), un joint d’étanchéité (3)
est utilisé. Ce dernier est serré entre la culasse (1) et la chemise (15) au moyen des six
vis précédentes (2) et ne peut donc pas se déplacer par rapport a ces composants.

e La chemise (15) est montée avec un ajustement incertain dans le bloc cylindre (4).
L’insertion peut se faire a la main en exergant une certaine pression (elle peut étre retirée
de la méme fagon). Aussi, le haut de cette chemise (15) comporte une collerette qui est
serrée entre le bloc cylindre (4) et la culasse (1) par I’entremise du joint d’étanchéité (3).
La chemise est donc immobile par rapport a ces composants.

e Le bloc cylindre (4) est a son tour fixé au carter inférieur (8) grice a quatre vis (non
illustrées). Ces deux composants réalisent donc eux aussi une liaison encastrement.

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

les degrés de liberté possibles.

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

La culasse (1), le bloc cylindre (4), les vis (2), le joint d’étanchéité (3), la chemise (15), le
carter infénieur (8), le couvercle (10) et le palier (5) peuvent tous étre 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 biti et sera

identifié par le nombre [0].

Regroupement [1]

e La tige du piston (13) peut, selon le cas, étre montée de trois maniéres différentes:
«serréex» dans les portées du piston et libre dans 1’alésage du pied de bielle, «serrée»
dans la bielle et libre dans le piston, ou libre dans [a bielle et le piston. La présence
d’une bague en bronze (12) s’interposant entre e métal de la bielle (11) et celui de la

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



De ce fait, 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 [1].

Regroupement 2]

@ Les deux bagues de bielle (12) sont montées par serrage sur cette derniére. Il n’existe
donc aucun mouvement possible entre ces éléments. Il est donc possible de les

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

Regroupement [3]

@[ hélice (6) est maintenue immobile par rapport au vilebrequin (9) au moyen d’un écrou
d’hélice (7), lequel est vissé a méme le vilebrequin (9). Ces trois éléments n’entretenant
aucun mouvement relatif, 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 étre réalisé. Ce
dernier est illustré a la figure 3.5. Il est a noter que les efforts extérieurs agissant sur les
composants sont également indiqués sur ce dessin. Ces efforts, au nombre de trois, sont
les suivant: la force de pression (Fp) agissant sur le piston et due a la combustion des gaz
dans le cylindre, le couple (C) et la force axiale (Fa) agissant sur le vilebrequin et causés

par la résistance de I’air sur I’hélice lors du vol du modéle réduit d’avion.

Biti ,—. {0-1 -~ Piston
(0 — 1}
\r/

fo-3 {

N i
. I

r
Fa l12
C P
Vilebre-t_3 F——— 2 ) Bielle

/ \.

Figure 3.5: Graphe du moteur
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1.3) Détermination du modéle de liaison cinématique correspondant a chacune des

liaisons mécaniques dans le mécanisme

I faut maintenant déterminer le modéle de liaison cinématique reliant chaque groupe du
graphe des liaisons et correspondant a chacune des liaisons mécaniques présentes dans le
systéme étudi€. Les liaisons cinématiques possibles ainsi que leur représentation

schématique sont preésentées dans les tableaux 2.1 et 2.2 des pages respectives 11 et 15.

Liaison [o.|
Le groupe piston [1] et le groupe biti [0] forment une [iaison pivot glissant, car le groupe
piston 1] peut tourner et glisser par rapport au groupe biti [0}, le long d’une droite

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

Liagison i
Les groupes piston [1] et bielle [2] réalisent également une liaison pivot glissant puisqu’ils
peuvent tourner et glisser I'un par rapport a [’autre le long d’une droite commune,

perpendiculaire a I’axe de mouvement du piston (14).

Liaison &3
Une Laison pivot glissant existe aussi entre les groupes bielle {2] et vilebrequin [3], le long
d’une droite commune perpendiculaire a I’axe de mouvement du piston (14), ou paralléle a

I’axe de mouvement du vilebrequin (9).

Liaison 43
Le groupe vilebrequin [3] est en rotation par rapport au groupe bati [0] autour d’une

droite commune liée au bati [0]. De plus, ce dernier n’a aucun mouvement relatif de



translation le long de cette droite par rapport au groupe bati {0]. Ces deux ensembles

réalisent donc une liaison pivot.

Ayant déterminé la nature des liaisons reliant chacun des groupes, il est dés lors possible
de dessiner le schéma cinématique du mécanisme. Celui-ci est illustré a la figure 3.6, pour
une position du mécanisme la plus générale qui soit, c’est-a-dire a =0 et
0:20,n/2, m,—m/2, ces positions amenant une singularité et/ou une configuration

géométrique particuliére.
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Figure 3.6: Schéma cinématique du moteur a explosion 2 temps
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1.4) Identification des torseurs statiques correspondant a chacune des liaisons dans un
repére local propre a la liaison

Les torseurs statiques, tels qu’exprimés dans un repére local propre a la liaison, sont
donnés ci-aprés. La détermination des référentiels résulte de choix arbitraires (orientation
des axes), compatibles avec les conditions relatives a leur construction (tableau 2.2, page

#15). Ces référentiels sont illustrés a la figure 3.6.

£o.1 : Liaison pivot glissant d’axe y,, d’origine O

X (‘)—l L (‘)—I
lo—: -
{tm"’l)}o..xly,zl - 0 ? (36)
1
Zo—l No—x -
£, Liaison pivot glissant d’axe x,, d’origine O,
0 0
(i), L =iV M G.7)
z :..2 N :_2 0y.5 17
¢2.3 - Liaison pivot glissant d’axe x,, d’origine O
0 0
{15513)}01 o S1[¥3 Mas (3.8)
Zis Nl
€03 : Liaison pivot d’axe x3, d’ongine O;
X3, 0
(o), =1 o Mo (3.9)
z 3—3 N (31—3

03,3732y
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Etape 2: Analyse hyperstatique
2.1) Analyse du degré d’hyperstatisme

D’aprés le graphe des liaisons réalisé précédemment, le moteur a explosion 2 temps
comprend, avec le groupe bati [0], quatre sous-ensembies [1], [2] et [3]. L’application du
principe fondamental de la statique a chacun d’eux, excepté le biti [0}, conduit 4:

6 (4-1) = 18 équations statiques (Es) (3.10)
A partir des torseurs statiques correspondant a chacune des liaisons, il est possible
d’identifier:

4+4+4+5=17 inconnues statiques (Is) 3.11)
Le degré d’hyperstatisme se calcule alors a I’aide de la formule:

m,=m-m, (3.12)

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

etm =mint+mext (3.14)
c c c

Sachant que le mécanisme comporte une mobilité cinématique externe soit le mouvement
de translation du piston suivant 'axe des y; di a ’explosion des gaz, de méme qu’une
mobilité cinématique interne, le mouvement de transiation de la bielle montée flottante

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

mo=m™im®™t=14+1=2 (3.15)
C C C

Ce qui permet de déterminer le nombre de sources d’hyperstatisme, lequel correspond au
nombre d’inconnues principales du systéme d’équations résultant de I’application du
principe fondamental de la statique aux piéces ou sous-ensembles du mécanisme:

s:m—mC=1—2=—l (3.16)

=> 1 degre d'hyperstatisme
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A noter que, comme il y a une mobilité cinématique externe, une des forces agissant sur le
systéme est inconnue. Comme la force de pression (Fp) agissant sur le piston et le couple
(C) agissant sur le vilebrequin ne peuvent étre connus en méme temps, sans risque
d’entrainer une incohérence mathématique, il s’agit nécessairement d’un des deux. Le
couple agissant sur le vilebrequin (C), causé par la résistance de I’air sur I’hélice, est

Pinconnue la plus probable.
2.2) Analyse statique

Afin d’identifier les répercussions du degré d’hyperstatisme sur les différents sous-

ensembles, les équations d’équilibre des groupes [1], [2] et [3] sont établies.
2.2.1) Equilibre du groupe piston [I |

a - Choix du repére groupe
Le graphe des liaisons du moteur a explosion 2 temps (figure 3.5) montre que le piston [1]

est contraint par les liaisons £o.; et ¢),, et est soumis au torseur d’efforts extérieurs

{t{m_ﬂ)}o . Lerepére local associé a ces deux liaisons étant le méme (section 1.4), il
1-X1¥124

correspond directement au repére piston, soit x,y,z, d’origine O;.

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

Liaison o.
Xoo |Lom

(s, = 0 | © (.17)
ZO—] N o-1

O1.551%
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Liaison ¢;.,

0 0
{‘C(tllizp}q = Y:—z M:-z (3.18)

Z :-2 N :-2 0y.xy¥12y

Torseur des efforts extérieurs agissant sur le piston f1]

0 0
{fwnf =3[ [0 (3.19)

1S 0 0
0y.X,y1%

c - Equilibre statique

Le principe fondamental de la statique appliqué a ce sous-ensemble s’écrit:

to) LR I

{t(°"”}o,.x1y.z, * {T(ZE")}Ol.x,ylz, M {‘t:(c’“”l)}Ol.x,y,zl - {O} (320)
{oy - 43 I P

{t(o_.‘)}olix!)'lzl {t“-’z) Oy +{t(ex‘_")}0|-"|)’|l| - {0} (321)
xlll—l LllJ-l 0 0 0 0

o |0 Ay, ML, +{E, (o0 = {0} (3.22)

Z:)_I N l‘)_l Oy 7 Z:_z N :-—2 O, .x¥12 0 '0 O .xy12

Soit au bilan:

x(l)_1= 0 L ‘lj_l: O

-Y,,-F,=0 -M}_,=0 (3.23)

Z,~Z,,=0 N;.,~N,,=0

d - Conclusion
En supposant la force de pression agissant sur le piston (Fp) connue, il est possible de
constater, a partir du bilan de I’équilibre du groupe piston, un hyperstatisme de translation

suivant ’axe des z (Z,_, ou Z,_,), ainsi qu’un hyperstatisme de moment suivant ce méme
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axe (N} , ouN,|_,). En effet, la translation et la rotation sont bloquées deux fois suivant

cet axe.

2.2.2) Equilibre du groupe bielle 2]

a - Choix du repére groupe

Le graphe des liaisons (figure 3.5) révéle que le groupe bielle [2] est contraint par les
liaisons ¢, et ;3. La construction de son repére groupe montre qu’il est possible
d’orienter les axes des référentiels locaux associés a ces liaisons (x,y,z, et x,y,z;) dela
méme fagon, ainsi que selon le paramétre de mise en position relative des €léments de
bases de ces liaisons, c’est-a-dire suivant la perpendiculaire commune a leur axe de
rotation (z;). Le repére commun est x,y,z,. En ce qui concerne I'origine du repére
groupe, il faut choisir celle de la liaison la plus contrainte. Comme il s’agit ici de deux
liaisons pivot glissant, le choix de I’'une ou I’autre n’a pas d’importance. Le point O, est

arbitrairement choisi et le repére groupe bielle est O,,x,y,z, .

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

Liaison £>3
0 0
{Tféin}m o Y3 Mis (3.24)
Zis N
Liaison ¢,

Il faut ici appliquer le théoréme des moments (équation 2.1) afin d’exprimer le torseur
associé a cette liaison au point Q..

0
= Ro2 =iy, (3.25)

{ya
{t(ll-rz) 12}y —
1
Z,,

}Oz.x:y,z;



—_——
v - AAl- R -2
= M(B:J-»z) - M(:):.I-»Z) + R(ll-»z) /\0,0z
0 0 0

=M, +|Y;,AI-L
Ni, |Z,, |0

c - Equilibre statique
Le principe fondamental de la statique appliqué a ce groupe s’écrit:

4a e - {6}
{rh-»z)}oz,,‘mZ= '*'{T(s-.z)}or,:,zz: 0

£ [2 A
T, -2 } _ {'C 2-3 } - {0}
{ (1-2) 03.%3Y227 (23) 03.x1¥122;

0 [z}, o 10
v, ML, Sy, M j = {0}
Zi, [Ni, ;%3122 Zas N2 O1.x2922;
Soit au bilan:
0=0 LZ =0
Y ,-Y3:,=0 M :-1_ M §—3= 0
Z :-z"' Z §_3= 0 N :-2_ N3.=0
d - Conclusion
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(3.26)

(3.27)

(3.28)

(3.29)

D’aprés ces équations, il est possible de constater un hyperstatisme de translation suivant

IPaxe des y (Y,_, ou Y3_,), de méme que des hyperstatismes de moment suivant les axes

yetz (M],ouM],etN],ouN.,). Toutefois, I’équilibre du groupe piston [1]

ayant permis de déterminer Y, , et M, ,, et puisqu’une variable connue dans un
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référentief est présumée connue dans les autres, il en résulte que seul ’hyperstatisme de
moment autour de z demeure. De la méme fagon, il est possible de retourner a I’équilibre

du groupe piston [1] et d’éliminer I’hyperstatisme de translation suivant [’axe des z,

I’équilibre du groupe bielle [2] ayant permis de trouver Z | , .
2.2.3) Equilibre du groupe vilebrequin [3]

a - Choix du repére groupe

Le groupe vilebrequin [3] est contraint par les liaisons ¢».; et £o.; €t est soumis au torseur

des efforts extérieurs {‘t{m_ﬂ)} (voir figure 3.5). Son équilibre est réalisé dans le

[o 798 S0 2¢ 2
référentiel x,y,z, d'origine Os;. En effet, la démarche pour établir le repére groupe
vilebrequin montre qu’il est possible d’orienter les axes des repéres locaux associés a ces
liaisons de la méme fagon, ainsi que selon le paramétre de mise en position relative des
éléments de bases de celles-ci, ¢’est-a-dire suivant la perpendiculaire commune a leur axe

de rotation (z; ). En ce qui concerne I’origine du repére groupe, il faut choisir celle de la

liaison la plus contrainte, soit O;.

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

Liaison £o.3
X;, 0
fries, = My (3.30)
10353 Zg—s Ng—s

O;.x3y32;
Liaison £5.3
Il faut ici appliquer le théoréme des moments (équation 2.1) afin d’exprimer le torseur

associ¢ a cette liaison au point Ojs.



0
4y Rl _|y?2
{t“"”}opxmz, = R(:-.s) = Y:—s
Z5,
-———
Viie _ wFla LR
= M((IJ,s.z-m - M((l):.zas) + R(z—:z; A 0203

0 0 b
Ml +lYI A0
Nis 1235 |d

dy;_,
M §-3+ bZ;__.,
N 5-3_ bY;-a

Torseur des efforts extérieurs agissant sur le vilebrequin [3]

-Fa |-C
{t‘e""'sl}ol,x,hz‘ = 0 0
0 0
¢ - Equilibre statique

05.%1¥32;

Le principe fondamental de la statique pour ce sous-ensemble s’écrit:

¢ 4
s } +{‘t o-3 } + {‘t } = {0}
{ (223 05.%¥2; (6-3) 01.x3y323 {ext=3) 03.x3¥12;

0 dy?,,
Yy M3, +bZ;,

Z i—a N i-s‘ bY 2—3 03,
Soit au bilan:
X, ~Fa=0

Yi-s"‘ Y, =0
Z:+Z} =0

—

Xa, | o -Fa |-C

+{Yo, M., +4| O 0

Zg-s N:—s 0;, 0 0 0;.

X3¥3Iy X3¥1Z;

dY ; ,-C=0
M; ,+bZ: +M) =0
N;;=bY; +Ng ;=0
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(3.31)

(3.32)

(3.33)

(3.34)

(3.35)
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d - Conclusion

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 mémes axes. Toutefois, a partir des
conclusions de I’étude statique des autres sous-ensembles, seul I’hyperstatisme de moment

autour de z persiste.

2.2.4) Bilan global

Le bilan global, présenté ci-aprés, permet de vérifier que, comme prévu par I’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, No.;, Ni.2, N2 ou No.3, pour étre 8 méme 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], bielle [2], et vilebrequin

3}

»

Equilibre du piston [1] Equilibre de [a bielle[2] Equilibre du vilebrequin [3]
X,.,=0 0=0 X ,~Fa=0
~Y!,~F, =0 Yi,~Y3;=0 Y2 +Y: =0
Z -z ,=0 Z,,~2;,=0 22 +2 =0

(3.23) (3:29) (3.35)
L! =0 LZ | ,=0 dY 2,-C=0
-M!,=0 Mi,~M;,;=0 M2 +bZ2 +M}] =0

1 2 _
N (l)—l_ N :-2= 0 Ny ,-N3;=0 N 22!-3_ bY :-3+Ng-3= 0
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Ei ape 3: Spécification du tolérancement géométrique

3.1) Proposition des conditions fonctionnelles de position et d’orientation permettant
de controler les hyperstatismes

A partir de l'analyse statique effectuée précédemment, les conditions fonctionnelles de
position et d’orientation, nécessaires pour contréler les effets de la source

d’hyperstatisme, sont déterminées. Celles-ci sont illustrées a la figure 3.7.

3.1.1) Conditions fonctionnelles relatives au groupe piston [1]

De fagon a contréler la compatibilité d’orientation autour de I’axe des z, entre les axes de
mouvement des liaisons cinématiques contraignant le groupe piston [1], il faut poser une
tolérance de perpendicularité (T, figure 3.7) entre I’axe du groupe biti [0] et I'axe du

groupe bielle [2], en relation avec le groupe piston [1].

3.1.2) Conditions fonctionnelles relatives au groupe bielle [2]
Pour pallier a I’hyperstatisme de moment autour de z concernant ce sous-ensemble, il faut
ajouter une tolérance de parallelisme (T, figure 3.7) entre I’axe du groupe piston [1] et

I’axe du groupe vilebrequin [3], en relation avec le groupe bielle [2].

3.1.3) Conditions fonctionnelles relatives au groupe vilebrequin [3]

Dans le cas du groupe vilebrequin [3], il faut mettre une tolérance de parallélisme (T;,
figure 3.7) entre I’axe du groupe bielle [2] et I’axe du groupe béti [0], tous deux en
relation avec le vilebrequin [3]. Ceci, dans le but de contrdler I’hyperstatisme de moment

présent autour de z.
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3. .4) Conditions fonctionnelles relatives au groupe bati (0]
La fermeture de la chaine de position sur le bdti [0] implique d’imposer une tolérance de
perpendicularité (T, figure 3.7) entre I’axe du vilebrequin [3] en relation avec le bati [0] et

I’axe du piston [1] également en relation avec le bat [0].

b e — o

Figure 3.7: Conditions fonctionnelles relatives au moteur

3.2) Proposition du tolérancement géométrique, pour chacune des piéces du systéeme

mécanique

Les conditions fonctionnelles relatives & chacun des groupes se propagent a travers les
piéces constituant le groupe en question, au moyen des flux fonctionnels. Dans ce qui

suit, un tolérancement géométrique possible, pour chacun des groupes, est donné.
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3.2.1) Tolérancement des piéces appartenant au groupe bati [0]

Relativement au groupe bati [0], une condition fonctionnelle de perpendicularité (T;),

entre I’axe du vilebrequin [3] en relation avec le bati [0] et I’axe du piston [1] également

en relation avec le béti [0], a été posée. Cette condition fonctionnelle se traduit, sur le
groupe boitier [0], par un controle de la perpendicularité de I’axe de la chemise (15) par
rapport a I’axe du palier (5). Pour y parventr, il est nécessaire de poser:

e une tolérance géomeétrique de concentricité, de {’axe de I’alésage de la chemise par
rapport a I’axe de la chemise (15). Ceci a pour effet d’assurer la propagation du
controle de perpendicularité vers le bloc cylindre (4);

& une tolérance géométrique de concentricité, de ’axe de P’alésage du bloc cylindre par
rapport a ’axe du bloc cylindre (4). Ceci a pour effet d’assurer la propagation du
controle de perpendicularité vers le carter inférieur (8);

® une tolérance géométrique de perpendicularité, 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 la propagation du controle de perpendicularité
vers le palier (5);

e une tolérance géométnque de concentricité, de ’axe de I’alésage du palier par rapport &
I’axe du palier (5), bouclant ainsi le parcours entre I’axe de la chemise (15) et celui du
palier (5).

Le tolérancement de chacune des piéces appartenant au groupe bati [0] est illustré a la
figure 3.8. A noter que les piéces a travers lesquelles le flux fonctionnel ne se propage pas

ne sont pas dessinées (couvercle (10), culasse (1), vis (2) et joint d’étanchéité (3)).
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Figure 3 .8: Tolérancement du groupe béti [0]

3.2.2) Tolérancement des piéces appartenant au groupe piston [1]

Pour atténuer ’effet de la source d’hyperstatisme, une condition fonctionnelle de
perpendicularité (T,), entre I’axe du groupe biti [0] et ’axe de la téte de bielle [2], en
relation avec le groupe piston [1], a été fixée. Cette derniére se traduit, sur le groupe
piston [1], par un contréle de la perpendicularité entre I’axe de la tige du piston (13) et
’axe du piston (14) proprement dit. Pour rencontrer cet objectif, il est nécessaire

d’imposer le tolérancement géométrique suivant (voir figure 3.9):
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e une tolérance géométrique de perpendicularité, entre I’axe de 'alésage du piston, servant
a recevoir la tige de piston, et [’axe du piston (14) lui-méme. Ceci a pour effet d’assurer
la propagation du contréle de perpendicularité vers la tige de piston (13);

@ une tolérance géométrique de rectitude de I’axe de la tige du piston, bouclant ainsi le

parcours entre I’axe du piston (14) et ’axe de la tige de piston (13).

N ‘ —_—
14 — a1, ——
! . : —_—
B N ST T o
| V
i zz —
! \‘/‘ /ﬁy‘—-—'— H
I e -
,' gz{__._zz—r
| =] I
i ! ! ('
- -

Figure 3.9: Tolérancement des pi€ces du groupe piston [1]

3.2.3) Tolérancement des piéces appartenant au groupe bielle /2]

De fagon a controler la compatibilité d’orientation autour de z du groupe bielle [2], une

condition fonctionnelle de paraliélisme (T>) a été posée entre ’axe du piston [1] et 'axe

du vilebrequin [3], en relation avec le groupe bielle [2]. Cette condition fonctionneile se

traduit par un contrdle du parallélisme des axes des bagues de bielle (12), I’un par rapport

a lautre. La propagation du flux fonctionnel, a travers les piéces appartenant a ce groupe,

est réalisée par I’adjonction des tolérances géométriques suivantes (voir figure 3.10):

e une tolérance géométrique de concentricité entre I’axe de I’alésage de la bague et I’axe
de la bague (12), pour chacune des bagues. Ceci a pour effet d’assurer la propagation
du contréle de parallélisme vers la bielle (11);

® une tolérance géométrique de parallélisme entre les axes des deux alésages de la bielle

(11).
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Figure 3.10: Tolérancement des pi€ces du groupe bielle [2]

3.2.4) Tolérancement des piéces appartenant au groupe vilebrequin [3]

Finalement, la condition fonctionnelle relative au groupe vilebrequin [3] implique une
tolérance de parallélisme de I’axe du maneton par rapport 4 [’axe du vilebrequin (9). De
nouveau, les piéces non affectées par le flux fonctionnel, soit ’hélice (6) et I’écrou d’hélice

(7), ne sont pas illustrées sur la figure 3.11.

o

0 ta Al S

Figure 3.11: Tolérancement des piéces du groupe
vilebrequin [3]
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3.4.2 Exemple 2: Pompe a corps déformable

La figure 3.12 montre le dessin d’ensemble d’une pompe a corps déformable utilisée pour
les transfusions sanguines. Cette pompe a pour caractéristique principale de faire
intervenir une piéce déformable, sur laquelle une succession de chambres mobiles assure le

transport du fluide.

Ce systéme meécanique peut étre en fonction ou a P’arrét. Dans ce premier cas, on
constate, d’apres son dessin d’ensemble, deux états structurels possibles, soit:

1)tel que représenté sur le dessin, c’est-a-dire deux galets sur la bande

d’amortissement et un sur le tuyau déformable;

2) deux galets sur le tuyau déformable et un seul sur la bande d’amortissement.
En fonctionnement, ces deux états se succédent de fagon périodique. Un tel systéme étant
en général équilibré, le choix de I’un ou de I’autre, pour réaliser I’étude, importe peu. Le
premier cas sera ici considéré.

”

Etape 1: Modélisation du mécanisme

1.1) Identification des piéces intervenant dans la construction du mécanisme et

compréhension de son fonctionnement

Comme dans I’exemple précédent, la nomenclature du mécanisme est donnée. De
nouveau le travail se résume a saisir le fonctionnement de la pompe a travers le réle de ses
composants. Le corps de la pompe est un tuyau de caoutchouc (2) particuliérement
déformable puisqu’il peut s’aplatir complétement. Des coussinets (1) sont insérés a
chacune des extrémités de ce tuyau flexible (2). Des collets de serrage (19) viennent

coincer le tuyau (2) sur ces coussinets (1), empéchant ainsi tout déplacement du tuyau (2)
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dans le boitier (4). Un rotor, entrain€ par le moteur, se compose essentiellement de trois
galets de pression (16) (libres en rotation) fixés sur une plaque triangulaire (9), elle-méme
soudée sur [’arbre moteur (12). Dans leur rotation, les galets (16) attaquent
successivement le tuyau (2) qu’ils écrasent. Le liquide se trouve aspiré a I’extrémité
attaquée dont le volume croit. A I’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 I’entrée vers la sortie. C’est alors que se produit le passage de
cette partie de la position aspiration a la position refoulement. A I'opposé du tuyau de
caoutchouc (2) se trouve une bande d’amortissement (3) destinée & régulariser le

mouvement du rotor et a équilibrer les efforts qui lui sont appliqués.
1.2) Regroupement des éléments en contact n’entretenant aucun mouvement relatif
Le fonctionnement du mécanisme €tant assimilé, 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:

Regroupement [0]

¢ Les collets de serrage (19), qui sont en fait un prolongement du boitier (4), viennent
coincer le tuyau flexible (2) sur les coussinets (1). Les coussinets (1), les collets de
serrage (19) et le boitier (4) n’ont aucun degré de liberté les uns par rapport aux autres.

® La bande d’amortissement (3) est coliée sur le boitier (4). Aucun déplacement relatif
n’est donc possible entre ces deux constituants.

@ Chacun des boulons (5) passe a travers une série de composants soit une rondelle frein

(6), le couvercle (7) et une entretoise (8), pour finalement venir en prise dans une piéce
sur laquelle la pompe est fixée. Tous ces composants sont bloqués aussi bien en rotation

qu’en translation. Ils réalisent donc une liaison encastrement.
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Le boitier (4), les collets de serrage (19), les coussinets (1), la bande d’amortissement (3),
les boulons (5), les rondelles frein (6), le couvercle (7) et les entretoises (8) peuvent tous
étre regroupés et considérés comme une seule entité, puisqu’ils n’entretiennent aucun
mouvement relatif les uns par rapport aux autres. Cet ensernble sera dorénavant appelé

groupe bottier et sera identifié par fe chiffre [0].

Regroupement [1]

® L arbre moteur (12) et les trois arbres de transmission (14) assemblés par soudage i la
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 ’arbre-moteur (13) et sur les arbres de

transmission (19) ne peuvent bouger par rapport a ces dermiers.

L’arbre moteur (12), les trois arbres de transmission (14), la plaque triangulaire (9) et les
anneaux €lastiques (13 et 19) forment donc un seut groupe qui sera nommé arbre d’entrée

et identifié par le nombre [1].

En plus des deux regroupements précédents, il y a les trois galets de pression (16),

lesquels seront identifiés par les nombres [2], [3] et {4].

Le graphe des liaisons de la pompe & corps déformable est illustré a la figure 3.13. Le
couple (Ce), imposant une rotation dans le sens horaire a I’arbre d’entrée (1), y est
indiqué. La force de pression (Fp), due au fluide en aval du galet de pression se trouvant
sur le tuyau de caoutchouc, passe par le centre de pression de celui-ci. Elie sera

considérée dans la modélisation de la liaison entre le galet de pression [4] et le boitier [0].
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Figure 3.13: Graphe des liaisons de la pompe

1.3) Détermination du modéle de liaison cinématique correspondant G chacune des

liaisons mécaniques dans le mécanisme

Liaison &,

Entre le groupe arbre d’entrée [1] et le groupe boitier [0] il y a deux roulements rigides 4
billes. Ces roulements font en sorte que les groupes arbre d’entrée [1] et boitier {0]
conservent en permanence une droite en commun, mais ne permettent pas de mouvement
relatif le long de cette droite. Le modéle de liaison cinématique correspondant a la liaison
mécanique engendrée par ces deux roulements est une liaison pivot. Le lecteur est prié de

se référer au chapitre I'V pour plus de détails.

Liaison ¢,.;
Entre les groupes arbre d’entrée [1] et galet de pression [2] se trouve également deux
roulements rigides a billes. Les mouvements relatifs entre ces deux groupes, permis par

les roulements, sont identiques au cas précédent, soit ume rotation autour de [’axe
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commun. Le modéle de liaison cinématique correspondant a la liaison mécanique

engendrée par ces deux roulements est par conséquent elle aussi une liaison pivot.

Liaison £).3

La liaison entre les groupes arbre d’entrée [1] et galet de pression [3] est pareille a la

liaison £,.;, soit une liaison pivot.

Liaison £ 4
La liaison entre le groupe arbre d’entrée [1] et le groupe galet de pression [4] est identique

aux deux liaisons précédentes, c’est-a-dire a une liaison pivot.

Liaison £,
Le galet [2] et le boitier [0], au cours de leurs déplacements relatifs possibles, conservent
toujours une droite en commun susceptible de se déplacer sur au moins ’'un d’eux. La

liaison entre ces deux composants est une liaison linéaire rectiligne.

Liaison £p.3
La liaison entre le galet [3] et le boitier [0] est la méme que la liaison ¢.0, soit une liaison

linéaire rectiligne.

Liaison 454
La liaison entre le galet {4] et le boitier [0] est également modélisée par une liaison linéaire
rectiligne. Cependant, a cause de la force de pression (Fp) en aval du galet de pression

[4], cette linéaire rectiligne doit étre inclinée de la méme fagon 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 a la figure 3.14.
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1.4) Identification des torseurs statiques correspondant a chacune des liaisons dans un

repére local propre a la liaison

Les torseurs statiques, tels qu’exprimés dans un repere local propre a la liaison (voir

schéma cinématique ci-haut), sont donnés ci-apreés.

£o.1: Liaison pivot d’axe x,, d’origine O,

X', | o
=4Yo Mo, (3.36)
Z;-l N :) ! 0y.x112;

¢,.2: Liaison pivot d’axe x,, d’origine O,

X', | 0
(v} ouess ~ Y12 Mo (3.37)
O,.5%12y

Z,, Ny,

{13 Liaison pivot d’axe x;, d’origine O3

{ {3
ll—.“
oh"lhzl

X! 0
=41Y]., M:_, (3.38)
05.x1%12,

€14 Liaison pivot d’axe x;, d’origine O,

X', | o
o =3Y1, M, 9
‘C(l-+4| Ouxyiz; - 1-4 1-4 (3.39)
2., IN;

041912y

£o.>: Liaison linéaire rectiligne de droite de contact x,, d’origine Os

0 0
(i, =1[¥ie | © (3.40)
0 [Ny,

Os.xy¥17y
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fo-3: Liaison linéaire rectiligne de droite de contact x,, d’origine Os

o |o
(o =[50 | 0 G.41)
o NG,

O X2¥12;

fo4: Liaison linéaire rectiligne de droite de contact x;, d’origine Oy

0o |0
{T‘l‘tﬂ}o,.hy,z, ={Fp | 0 (3.42)
¢ NI,

Q+.X3¥32y

Etape 2: Analyse hyperstatique
2.1) Analyse du degré d’hyperstatisme

D’aprés le graphe des liaisons réalisé précédemment, la pompe a corps déformable
comprend, avec le boitier [0], cinqg sous-ensembles [1], [2], [3] et [4]. L’application du
principe fondamental de la statique a chacun d’eux, excepté le boitier [0], conduit a:

6 (5—-1) = 24 <équations statiques (Es) (3.43)
A partir des torseurs statiques correspondant i chacune des liaisons, il est possible
d’identifier:

5+5+5+5+2+2+1=25 inconnues d’équilibre statique (Is) (3.44)

Le degré d’hyperstatisme se calcule alors a I’aide de la formule:

m =m-m (3.45)

avec m=Es-[s=24-25=-1 (3.46)

et m_ = mit 4 me<t (3.47)
c c c

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

de rotation de I’arbre d’entrée causé par le moteur qui actionne la pompe, de méme que



71

trois mobilités cinématiques internes, e mouvement de rotation des galets de pression, le

nombre de mobilités cinématiques total est donc égal a:

m =m™+m™ =143=4 (3.48)
C C C

Ceci permet de déterminer le nombre de sources d’hyperstatisme, lequel correspond au

nombre d’inconnues principales du systéme d’équations résultant de I’application du

principe fondamental de la statique aux piéces ou sous-ensembles du mécanisme:
mszm—mc=—l—4=——5 (3.49)
= 5 degrés d’hyperstatisme

A noter que, comme il y a une mobilité cinématique externe, une des forces agissant sur le

systeme (Fp ou Ce) est inconnue. Le couple d’entrée (Ce), provenant du moteur servant a

faire fonctionner la pompe, est le plus probable.
2.2) Analyse statique

L’analyse du degré d’hyperstatisme a révélé I’existence de cinq sources d’hyperstatisme a
intérieur du systéme mécanique €tudié. Dans le but d’évaluer leurs répercussions sur

chacun des groupes, I’équilibre des sous-ensembles [1], [2], [3] et [4] est réalis€.
2.2.1) Equilibre du groupe arbre d’entrée [1]

a - Choix du repére groupe
Le graphe des liaisons (figure 3.13, page 66) révéle que le groupe arbre d’entrée [1] est

contraint par les liaisons £o.1, 12, £1.3, £14 et est soumis au torseur des efforts extérieurs

{‘t(m_ﬂ)}o . Les axes des repéres locaux, des liaisons impliquées dans I’équilibre de
X1

ce composant, tels que définis initialement, sont tous orientés de la méme fagon (x,y,z,,

section 1.4). Cependant, leurs origines ne correspondent pas. Par conséquent, il faut
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choisir I’origine de la liaison la plus contrainte comme origine du repére groupe. Comme
il s’agit ici de quatre liaisons pivots le choix de 'une ou I’autre n’a pas d’importance.
Néanmoins, de fagon a simplifier ’application du théoréme des moments, permettant le
transport d’un torseur d’un point a un autre a I'intérieur d’'un méme référentiel, nous
opterons pour O;. Il est intéressant de noter que |’axe y, est d’emblée orienté suivant la
perpendiculaire commune aux axes de rotation des liaisons {o., et €1, (figure 3.14),
¢léments constitutifs de base de ces liaisons. Le repére groupe arbre d’entrée [1] est donc

0,.x,v,z,.

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

Liaison lo
Xey 1O
ly. —_
{tto-'.n}ol.x . Yo Mo (3.50)
1 1 1
Z;—l Nﬂ 1 05,912
Liaison ¢,.,
X2
( ol _ 1
{t”"”}ox-x-ym 2R3, =Y (3.51)
Z1,
A2 — nAl- D2 ~
= M(o,.l—.z) - M(c‘):.l—»z) +R(xl-.z; AOZOI
0 |X,, |-L

=M, +|YL,A-R
Ni, |Z., |0




Liaison ¢,

! R 1
Tiis } =R, =Y,
{ {1-»3) 0. %312 {1->3) -3

=k

= h-;Ill-x = M,’l-s + ﬁ:;:;, /\0301

(01.1-3) (Q5,1-+3)

0 |Xis | -L
=M +|Y ;A [Rsing
Nis |Z;; |Rcosg

RY :-3005(9 - RZ:_3sin(p
=M :-s" RX:_;,COS(p - I_,Z:_3
N ;+RX, ;sing +LY] ,

Liaison )4
1
X
[4 =4 1
T } =Ri~ =¥
{ (1-4) 0. %12 {1-24) :-4
21-4

i

= M""‘ = M!l-l + R:['_'_:“ A 0401

(0y.1—4) — (04.14)

0 X\, | -L
=M :-4 +Y :-4 Aj Rsing
N :—4 Z :-4 "'RCOS(p

~RY|_c0s0 ~RZ| sino
=M, +RX|_,cosp-LZ| ,
N, +RX| sinp+LY|,

c - Equilibre statique

Le principe fondamental de la statique appliqué a ce groupe s’écrit:

}On-xml. + {t(m—-:)} = {6} (3.54)

£y { 4., } { &3 } { f.
T +1t Iy e
{ (0—1) Op.x; %1 (2-1) 0,.x,%12 {31) 0,502 (4-1)
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(3.52)

(3.53)
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4 14 ¢ 4 Y
tot) ~{xi ~{eie) ~{ei) {T e} = {0} 3.59)
{ (0=1) O1.x1¥12y (122) O1.xy12 (13) O1.x1y12y (1=4) 0,.x1712 (ext=1)

XL, | o X!, RZ!, 0 |Ce
Y, oMLy <y, | Ml,-LZ', dlo jol - 336
Z:)—I :)—1 o‘; Z :—z N:—Z-RX:-2+ LY1~2 O, 0 0 O1.
LYz ¥z *ViZy
X;.;| RY] ;cos@¢ —RZ,_;sing X} ;| -RY}_,cosp —RZ; ,sin@
Y1 ,MI-RX} jcos9-L2} ;¢  —{Y] M| +RX| coso-LZ},t ={0}
Z,5|N |+ RX| sing+LY, ;o Z, N\ +RX| sing+LY, |,
N1 iy
Sott au bilan:
X(‘)—l- X:-z‘ x:-s- X:_.‘: 0 (3.57)

Y :I—I_ Y :—2_ Y:»:s_ Y:--l: 0

Z, -Z :_z— Z:_J— Z:_4= 0

—RZ, ,~RY] ,cos@ +RZ; singp+RY, ,cos@o+RZ} ;sing+Ce =0

M, -M,+LZ! ,-M] +RX| ,cos¢ +LZ! ~M| ~RX| ,cos@o+LZ; =

N, N ,+RX; ,~-LY, ,-N| ,~RX|_;sinp-LY} ,~N| ,—~RX] ;sinp-LY, =0

d - Conclusion

D’aprés ces équations, il est possible de constater des hyperstatismes 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) Equilibre du groupe galet de pression [2]
a - Choix du repére groupe

Le galet de pression [2] est contraint par les liaisons (o> et £;. (voir figure 3.13). Les

référentiels locaux associés & ces liaisons sont déja orientés de la méme fagon, c’est-a-dire
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suivant X,y,z, (voir section 1.4). L’origine de la liaison 5.5, O, est choisi comme origine

du repére groupe, cette derniére étant la plus contrainte. Le référentiel groupe résultant,

0,x,y,z,, se trouve d'emblée orienté selon la perpendiculaire commune a la droite de

contact de ¢y et & I’axe de rotation de ¢,.; (figure 3.14).

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

Liaison ¢,.,
X}_z 0
{tf:iz,}oz_xmz' =Y, M, (3.58)
Z:_z N:-z 0Oy.x1y,2,
Liaison ¢y,
0
{t‘lgf’zl}oz.xlﬁlt 3 R(lgf'z) = Y(I)_z (3'59)
0
= M(lg,z.o—»z ) = M(lgf,z.o-.z) + R(lgiz) ~0,0,
0 0 ] 0
= 0 + Y:,_,_ A-T
No, | O 0
0
=1 0
N,
c - Equilibre statique

Le principe fondamental de la statique appliqué a cette piéce s’écrit:

7 SR e N (3.60)
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0 0 X!, | o
Y., |0 Hiy!, ML, = {0} (3.61)
O MNotfg e (Zs Naafy
Soit au bilan:
X;,=0 0=0
Y, ,+Y| =0 M|, =0 (3.62)
Z,=0 N{,+NL,=0

d - Conclusion

D’apres ces équations, il est possible de constater un hyperstatisme de translation suivant

'axe desy (Y,_, ou Y|_,), un de moment suivant I’axe des z (N,_, ou N!_,).

2.2.3) Equilibre du groupe galet de pression (3]

a - Choix du repere groupe

Le galet de pression [3] est contraint par les liaisons £o3 et £,.35. De par la nature de ces
liaisons et la fagon dont elles sont positionnées dans I’espace, il est possible d’orienter leur
systéme d’axe de la méme fagon. Ceci peut-étre réalisé en alignant le référentiel de la
liaison pivot comme celui de la linéaire rectiligne. Toutefois, la liaison pivot comportant le
plus d’inconnues statiques, son origine est choisie comme origine du repére groupe, soit

0;,x,y,2,.

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

Liaison 61.3
X:, | 0
L _ 1 1
{1(1-:3)}01."2},222 = Y:—s Mll—S (3.63)
Ziy [Ny,

03.x2¥22,
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LlalSOl'l 30.3
0
{tfl:"’”}o,.x.yd: = R(lg-’s“' =Yos (3.64)
= Mfg:.o—.s) = M(lg:.o—»s) + R{;::h ~ 040,
0 0 Q
= 0 +|Yi A]r
NI, |0 o
0
=7 0
NG,
c - Equilibre statique
L £y s I
{T(O—"ﬂ}o,.x:y!z: + {t(l—'”}o,.x:y:z: - {0} (365)
0 0 X, 0
Y2, |0 +4YL, ML, = {0} (3.66)
0 'Ng*B Oy.%2¥222 Z:-J N:_S 04.%2¥22,
Et au bilan:
X!,=0 0=0
Y§_3+Y:_3= 0 M :—3= 0 (3.67)
Z, =0 N(21—3+N:-3= 0

d - Conclusion

D’aprés ces équations, il est possible de constater un hyperstatisme de translation suivant

'axedesy (Y,_, ou Y, ;), et un de moment autour de I'axe des z (N2_, ou N!_,).
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2.2.4) Equilibre du groupe galet de pression [4]

a - Choix du repeére groupe
Le graphe de structure (figure 3.13) montre que le galet de pression [4] est contraint par
les liaisons fo4 et £;4. Une étude semblable a celle effectuée pour le galet [3] permet de

définir le repére groupe comme étant O, X,y,z,.

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

Liaison Z;..;
X, | o
{tf"iﬂ}o‘.x,y,,, =<Yie M, (3.68)
Z:_" N:_d O,.X3¥424
Liatson fo
0
10—4 "o—z —
{1(0*4)}04.31)'11; = R{o-"” - Fp (3'69)
0
= M(I&‘.o-m = M(la_:,o-u) + R(lc‘x‘:-;) A 0,0,
0 0o [0
={ 0 +|{Fpnjr
N,, |0 |0
0
=} 0
No.,
¢ - Equilibre statique

Le principe fondamental de la statique appliqué a cette piéce s’écrit:
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L £, Sy P
{T(o—»-n}o“x,m, +{t(l_'4’}04_x!y,z! - {0} (3.70)
o | o0 X', ]o
Fp | 0 +Y!, M, = {0} (3.71)
0 |Ng., N Zi, |Ni, —
Soit au bilan:
X, =0 0=0
Y +Fp=0 M .=0 (3.72)
Z, =0 N +Np =

d - Conclusion

La force de pression Fp étant supposée connue, seul un hyperstatisme de moment suivant

I'axe des z (N3_, ou Ni_,) existe.

La propagation des conclusions obtenues lors de I’équilibre des groupes [2], [3] et [4] au
sous-ensemble arbre d’entrée [1], permet d’éliminer les hyperstatismes de transiation en x
et z, ainsi que I'hyperstatisme de moment en y relatif 4 ce composant. Seuls les

hyperstatismes de translation en y et de moment autour de z persistent.

2.2.5) Bilan global

Le bilan global, présenté ci-aprés, permet de vérifier que, comme prévu par I’analyse du
degré d’hyperstatisme, il y a bien cinq sources d’hyperstatisme. Par exemple, la
connaissance des variables Y2, Y13, Ni2, Ni3 et Ny permet de déterminer toutes les
autres inconnues du systéme. Quelles que soient ces sources d’hyperstatisme, elles se
traduisent par un hyperstatisme de translation suivant y et un hyperstatisme de moment
suivant z, sur le groupe arbre d’entrée [1] 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].



80

-

Equilibre de I’arbre d’entrée [1]

X(l)-l— X:-z" X:-a_' x:--x: 0

Y (l)-l— Y :-z‘ Y:-s- Y:--z: 0 3.57)
Z ::-1‘ 4 :—2” Z, ~Z,,=0

—RZ |_,—RY, jcos¢ +RZ, ;sing + RY| ,cos¢ +RZ!_sing +Ce =0

Mg —M | ,+LZ] —M, +RX, ;cos@+LZ| ~M| ,—-RX| ,coso+LZ! =0

Ngo,— N, +RX},~-LY, ,-N, ~RX| ;sinp-LY, ,—~N! —RX| sing-LY' =0

, ,

Equilibre du galet [2] Equilibre du galet {3] Eguilibre du galet J4]
X1.=0 Xi5=0 X1.=0

Yo, +Y,,=0 (363) Y +Y, .,=0 (3.67) Y, ,+Fp=0 3.72)
Z,,=0 Z,=0 Z, =0

0=0 0=0 0=0

M| ,=0 M| =0 M| =0

Ng,+N;,=0 N:,+N[ =0 NJ +N!l.=0

Etage 3: Spécification du tolérancement géométrique

3.1) Proposition des conditions fonctionnelles de position et d’orientation permettant
de contréler les hyperstatismes

A partir des résultats de l'analyse statique effectuée précédemment, les conditions
fonctionnelles nécessaires pour controler les effets des sources d’hyperstatisme sont

déterminées. Celles-ci sont illustrées a la figure 3.15.

3.1.1) Conditions fonctionnelles relatives au groupe arbre d’entrée (1]
Les sources d’hyperstatisme engendrent sur le groupe arbre d’entrée [1] un

hyperstatisme de translation suivant y et de moment autour de z.
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Hyperstatisme de translation suivant y

Afin de controler la compatibilité de position en y (le rayon), entre les axes de mouvement
des liaisons cinématiques contraignant le groupe arbre d’entrée [1], il est nécessaire
d’ajouter une tolérance de position (T, figure 3.15) entre I’axe de chacun des galets [2],
[3] et [4], en relation avec I’arbre d’entrée [1], et I’axe du boitier [0], également en
relation avec [’arbre d’entrée [1]. Les axes de mouvements des galets se trouvent

automatiquement positionnés les uns par rapport aux autres.

Hyperstatisme de moment autour de z

De la méme fagon, pour contréler I’effet de I’hyperstatisme de moment autour de z, il faut
poser une tolérance de parallélisme (T, figure 3.15) entre I’axe de chacun des galets [2],
[3] et [4], en relation avec I’arbre d’entrée [1], et ’axe du boitier [0], également en
relation avec I’arbre d’entrée [1]. Les axes de mouvements des galets se trouvent, ici

encore, automatiquement orientés les uns par rapport aux autres.

3.1.2) Conditions fonctionnelles relatives aux galets de pression [2], [3] et [4]

Bien que ’analyse hyperstatique n’ait pas montré d’hyperstatisme de translation suivant y
pour le galet [4], il faut se rappeler ici qu’il s’agit d’un systéme en rotation. De ce fait, t6t
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 étre traités de la méme maniére, soit de la fagon la plus
restrictive. Aussi est-il nécessaire d’imposer une tolérance de profil (T3, figure 3.15) sur la
surface de la bande d’amortissement (groupe [0]), en liaison avec les galets [2], [3] et [4],
et les axes des trois arbres de transmission (groupe [1]), également en liaison avec les
galets. Cette condition fonctionnelle controlera a la fois I’hyperstatisme de translation

suivant y et celui de moment autour de z.
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3.1.3) Conditions fonctionnelles relatives au groupe boitier [0]

La fermeture de la chaine de position sur le boitier [0] implique d’imposer une tolérance
de forme (T,, figure 3.15) sur la surface de chacun des galets [2], {3] et [4], en relation
avec le boitier [0] par I'intermédiaire de la bande d’amortissement, et I’axe de I’arbre

d’entrée [1], également en relation avec le boitier [0].
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Figure 3.15: Conditions fonctionnelles relatives a la pompe

3.2) Proposition du tolérancement géométrique, pour chacune des piéces du systeme

mécanique

Les conditions fonctionnelles relatives a chacun des groupes se propagent a travers les
pi€ces constituant le groupe en question, au moyen des flux fonctionnels. Dans ce qui

suit, un tolérancement géométrique possible, pour chacun des groupes est donné.
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3.2.1) Tolérancement des piéces appartenant au groupe boitier [0]

Pour controler I’effet des hyperstatismes de translation suivant y et de moment autour de
z, une condition fonctionnelle de forme (T4) a été imposée a la surface extérieure des
galets de pression [2], [3] et [4] par rapport a ’axe de [’arbre d’entrée [1]. Cette
condition fonctionnelle se traduit, sur le boitier {0]., par une tolérance de forme de la
surface interne de la bande d’amortissement, par rapport & I’axe généré par les surfaces

d’appui des roulements (10) et (11), soit les références A et B sur la figure 3.16.

!

Figure 3.16: Tolérancement du groupe boitier [0]

3.2.2) Tolérancement des piéces appartenant au groupe arbre d’entrée [1]

Des conditions fonctionnelles de position (T,) et de parallélisme (T>) ont €té appliquées
entre les axes des trois galets de pression [2], [3] et [4], en relation avec I’arbre d’entrée
[1] et I'axe du boitier [0], également en relation avec I’arbre d’entrée. Cette application a
permis de remédier respectivement a [’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 [1], par un controle de position et un contrdle d’orientation entre
les axes des arbres de transmission (14) et i’axe de I’arbre moteur (12). Pour y parvenir, il

est nécessaire de poser:



Controle de position

*une tolérance de concentricité entre I’axe de la partie de I’arbre de transmission (14)
s’insérant dans la plaque triangulaire (9), par rapport a ’axe généré par les surfaces
d’appui des roulements a billes (15) et (17), soit les références C et D de la figure 3.17.
Ceci a pour effet d’assurer la propagation du controle 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 rapport a I’axe du trou destiné 4 ’arbre moteur (12). Ceci a
pour effet d’assurer la propagation du contrdle de position vers I’ arbre moteur (12);

eune tolérance de battement simple entre I’axe de la partie de I’abre moteur (12)
s’insérant dans la plaque triangulaire (9), par rapport a I’axe généré par les surfaces
d’appui des roulements a billes (10) et (11), 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

’arbre moteur (12).

Contréle d'orientation

=(C’est la tolérance de concentricité entre ’axe de la partie de [’arbre de transmission (14)
s’insérant dans la plaque triangulaire (9), par rapport & I’axe généré par les surfaces
d’appui des roulements a billes (15) et (17), qui assure la propagation du contrdle
d’orientation vers [a plaque triangulaire (9);

*une tolérance de parallélisme entre I’axe de chacun des orifices servant a recevoir les
arbres de transmission (14), par rapport i ’axe du trou destiné a I’arbre moteur (12).
Ceci a pour effet d’assurer la propagation du contrdle d’orientation vers 1’arbre moteur
(12);

=c’est la tolérance de battement simple entre I’axe de la partie de I’arbre moteur (12)
s’ins€rant dans la plaque triangulaire (9), par rapport & I’axe généré par les surfaces

d’appui des roulements a billes (10) et (11), qui boucle le parcourt entre les axes des
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arbres de transmission (14) et I'axe de I’arbre moteur (12) concernant le contrdle

d’onientation.

Le tolérancement de chacune des piéces appartenant au groupe arbre d’entrée [1] est

illustré a la figure 3.17.
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Figure 3.17: Tolérancement des piéces du groupe arbre d’entrée [ 1]

3.2.3) Tolérancement des galets de pression [2}], [3] et [4]

Finalement, les conditions fonctionnelles relatives aux groupes galet de pression {2], {3]

et [4] impliquent une tolérance de battament simple entre I’axe du galet et I’axe de

I’alésage, généré par les surfaces d’appui des roulements a billes (15) et (17).
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Figure 3.18: Tolérancement des galets



CHAPITRE IV
DETERMINATION DU MODELE DE LIAISON

En ce qui touche la modélisation d’un systéme mécanique, il a été mentionné que le choix
du modéle 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 I’entremise d’un ou plusieurs
composants technologiques, par exemple des roulements. Le choix du modéie de liaison
cinématique doit alors étre guidé par les caracténstiques technologiques de I’élément de
liaison, et par la nature des sollicitations qu’il sera amené a supporter. Dans le second cas,
elle est assurée par le contact entre les piéces impliquées dans la liaison. Dans cette
hypothése, il peut étre intéressant de se questionner sur la qualité du contact. Dans un cas
comme dans [’autre, il ressort que des hypothéses devront étre posées, en regard
desquelles il sera possible de juger de la justesse de I’étude et de ses résultats. L’objet du
présent chapitre est d’illustrer le type de cheminement menant au choix d’'un modéle de
liaison, dans le cas d’une liaison réalisée au moyen de composants technologiques, et par

contact entre les pieces.

4.1 Liaison réalisée au moyen de composants technologiques

Un des cas les plus complexes de modélisation d’une liaison, réalisée au moyen de
composants technologiques, est celui impliquant des roulements. La liaison entre I’arbre
d’entrée et un des galets de pression, de la pompe péristaltique étudiée précédemment, est
un bon exemple. Ici, deux liaisons en paraliéle entre I’arbre d’entrée et le galet sont
réalisées par I’intermédiaire de deux roulements rigides a billes (voir figure 4.1). Afin de
déterminer le modéle de liaison reflétant le mieux, d’abord chacune des liaisons, puis, la
liaison équivalente a ces deux liaisons, il est nécessaire de considérer les éiéments

constitutifs des roulements séparément. Les solides intervenant dans la liaison engendrée
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par le roulement RI sont le galet de pression, la bague extérieure, les billes et la bague
intérieure du roulement R1, ainsi que ’arbre d’entrée. Ceux impliqués dans la seconde
liaison sont le galet de pression, la bague extérieure, les billes et la bague intérieure du

roulement R2, et I’arbre d’entrée.
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Figure 4.1:a) Représentation de la liaison entre I’arbre
d’entrée et un des galets
b) Graphe des liaisons

Formulation des hypothéses

Une étude du mouvement relatif bague/direction 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 fagon a éviter les phénoménes de
laminage, il convient généralement d’utiliser 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 fixe. Dans ce dernier cas, le phénoméne de laminage n’est pas
a craindre et un ajustement serré n’est donc pas indispensable. Compte tenu de ce qui
précede, les hypothéses suivantes peuvent étre émises:
i) Les bagues extérieures sont montées par serrage dans leur logement.

ii) Les bagues intérieures sont montées libres sur I’arbre.
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De plus, compte tenu de I’ensemble des forces agissant sur I’arbre et du fait que les

roulements rigides a billes peuvent accepter de légers défauts d’alignement sans donner
lieu & des contraintes, il est possible de poser I’hypothése suivante:

iii) L’angle de déversement admissible d’une bague par rapport a I’autre, qui

n’entraine pas de contraintes suppiémentaires dans le roulement, est supérieur

a I’angle d’inclinaison maximale de I’axe de la section droite de I’arbre, située

au niveau du roulement, par rapport a la ligne moyenne de I’arbre.

A partir de ces hypothéses, il est maintenant possible de modéliser les liaisons créées par

les deux roulements, puis d’en déduire la liaison équivalente.

Modélisation des liaisons

Le graphe des liaisons détaillé, c’est-a-dire prenant en compte les éléments constitutifs des
roulements, est illustré & la figure 4.2. 1l montre que les liaisons réalisées par les
roulements R1 et R2 sont toutes deux composées d’un ensemble de liaisons en série et en
paralléle. En regard des hypothéses avancées ci-haut, il faut tout d’abord associer un
modéle de liaison cinématique & chacune d’elles, puis, utiliser les régles de composition

des liaisons (voir section 2.1.5) pour trouver la liaison équivalente.
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Figure 4.2: Graphe des liaisons détaillé entre ’arbre
d’entrée et le galet
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@ Liaison réalisée par le roulement R1
Les liaisons impliquées dans la liaison réalisée par le roulement R1 constituent la partie
supérieure du graphe de structure détaillé. Toutes ces liaisons peuvent €tre exprimées

dans le méme référentiel, soit O,,x,y,z, (voir figure 4.1).

Liaisons entre | 'arbre d'entrée et la bague intérieure

Entre arbre d’entrée et la bague intérieure du roulement Rl il y a deux liaisons en
parallele. Une de ces liaisons bloque uniquement la translation en x de la bague par
rapport 4 I'arbre. Il est indiqué de modéliser cette liaison par une ponctuelle dont le

torseur statique est:

Xieai' [0
Sm =
fem), =1l o o 41
0 0

O1. %112
En ce qui a trait a I’autre liaison, partant de ’hypothése que la bague intérieure est montée
libre sur "arbre, ceile-ci peut donc tourner et glisser par rapport & ce dernier. H s’agit
donc d’une liaison pivot glissant dont le torseur est:
0 0
(82 — 1@ 1 (2
{t{ \l-::ﬁm} o 2 =4lY 1-biR1 M 1-b.R1 (4-2)
12y Z 1 2) N 1 2)
1-b.R1 =-b.R1 O, X1y

Les régles de composition des liaisons permettent d’écrire que la liaison équivalente i ces

deux liaisons en paralléle est égale a:

¢ i 21
o } - {: aan } + {r B } (4.3)
{ (bRl ).x¥, 24 (1-biR1) 015117y {1=bRY) O1x 347
X2 o 0 0

" LY — 1 (@) 1 (2)
d’ou {T(l'-::illu)}o e 0 0 Y remi (M (4.4)

1 Y13 1 (2) 1 {2)

0 0 Z 1-biR1 N I-b.R1

Qy X,y 2 01.x¥)2
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1 (N
J Xiemy | O
£y _ 1@ 1 ()
donc {T(Il—::i]m)} - Yl—b.iR! Myt (4.5)
Opxyyyzy

Z 1 2) N 1 2)
i-b.iR1 1-b.iR1 0, 2,17

Liaison entre la bague intérieure et la bague extérieure
La liaison entre la bague intérieure et la bague extérieure du roulement R1 est réalisée par

’entremise des billes. Puisque I’inclinaison maximale de I’arbre d’entrée est présumée
inférieure au déversement admissible d’une bague par rapport a I’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 a billes, tous les mouvements de translation d’une bague par
rapport a I’autre sont bloqués. Aussi, la liaison cinématique modélisant le mieux cette
liaison mécanique est la rotule, de torseur:

XL.iRl-b.eRl 0

Y privers [0 (4.6)
zZ! 0

b.iRI-b.cR1
¢ 01.x1y12

{ -

: b=
{b.R1—b.cR1) 0,121

Liaisons entre la bague extérieure et le galet de pression

Entre la bague extérieure du roulement R1 et le galet de pression, il y a, 1a aussi, deux
liaisons en paralléle. La premiére empéche 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 torseur statique est:

X L.ch(—lg O
- T @.7)
I O 0

01.."}'!21
Considérant que la bague extérieure est montée par serrage sur le galet, la deuxiéme
liaison, entre ces composants, peut étre assumée comme étant une liaison encastrement.

Son torseur est:
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1 (2) 1 (2)
b.eR1-2 L beR1-2
5. _ 1@ 1@
{t(b.ekl—-z) o - Yb.eRl'Z M b.eRI-2 (4-8)
11z Z i (2) N 1 )
b.eR1-2 b.eR1-2
Oy x1y12,

Les régles de composition des liaisons permettent d’écrire que la liaison équivalente a ces

deux liaisons en parallele est égale a:

‘ FIUT VI
b1 } = {T b.eR1-2 } +{T b.eR1-2 } (49)
R1-2 b.cR1-»2 b.eR1-52
{ (b.eR1->2) 0,.517)2, ( ~2) Oy.x1y12 ( - Or.xi¥1Zy
(lvv1 T 1@
b.eR1-2 0 x b.eR1-2 L beR1-2
, . . _ 1 (03} o (2)
d’ou {-t(;:;liz)} = 0 0 Y periz Moperis (4.10)
Oz 0 1 2) 1 (@
0 z b.eR1-2 N b.eR1-2
\ 0. x17, 04.%¥12
(vt 1@ ()
J x b.eR1-2 + Xh.cRI—Z b.eR1-2
e _ 1@ 1 @)
donc {r(;_;;,j,z)} = Y peri2 M iz (4.11)
0. x1¥12 1 (2) N'! 2)
L beR1-2 b.eR1-2
0,.%4¥12

La liaison entre I'arbre d’entrée et le galet de pression, réalisée par le roulement R1,
correspond donc a la liaison équivalente aux trois liaisons en série suivantes: une pivot,
une rotule et un encastrement. D’aprés les régles de composition des liaisons, elle est

égale a:

b [ 4 ¢
T 12 } - {T 1-b.R! } - {T b.:'m-b.dll } - {'t b.eR)-2 } (412)
{ (192} 05121 (1-b.iR1) Orxy121 (b.R1-»b.cR2) 0\ Xz (b.cRi=2} 0, 1512

donc
1 1 1 1 (1+2 2
l-b‘ﬂ{I) O b.iP.l-b.eRI 0 X bd(u-z) L :s.ch(—Z)
(zy _ 1 gt @ - 1 _ 1 @1 @
{tn'_.z) 0., ~ Y ot M i = pi-ber1 [0 =YY berr-2 (M perica (4.13)
"N 1 (2) 1 (2) 1 1 2) 1 (2)
Z I-b.iR1 1-biR1 Z b.iR1-b.cR1 0 b.eR1-2 N beR1-2

(~r 1(RI)
XIRD g

. RD . . .
d’ou {t(!:‘_'jz)} =Yi%Y 0 soit une liaison rotule. (4.14)
OI‘XIYIZI 1(R1)
Z
1-2
\ 0.5,
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o Liaison réalisée par le roulement R2

Une analyse identique a celle effectuée pour le roulement R1 peut €tre faite pour le
roulement R2. Dans ce cas, cependant, le référentiel commun a toutes les liaisons est

0,.x,Y,z, (voir figure 4.1). Ainsi, selon les hypotheses formulées plus haut, le modéle de

liaison cinématique, correspondant a la liaison réalisée par ce roulement, est une liaison

rotule dont le torseur est:

, X o
LRy R2)
[t““’z)}oz.xzy.z,. - Y;z_(;z 0 (415)
ZX® o

02.X2¥222

o Liaison équivalente aux liaisons réalisées par les roulements RI et R2

Comme il a été remarqué antérieurement, les deux liaisons rotules, générées par les
roulements R1 et R2, sont en paralléle. De fagon a utiliser les régles de composition des
liaisons pour trouver la liaison équivalente, il faut exprimer les torseurs associés a ces
liaisons dans le méme référentiel. Les axes des repéres adjoints a chacune de ces liaisons
étant de méme orientation, il n’est pas nécessaire de faire de changement de base. Par
contre, il faut utiliser le théoréme des moments pour les exprimer au méme point
d’origine. Il a été choisi, arbitrairement, d’exprimer les torseurs dans le référentiel

0,,x,y,z, (les deux liaisons €tant identiques, eiles sont aussi contraintes I’'une que ’autre).

Ainsi:
Xi® o
t(‘;jz,}o =Y ® o (4.16)
1114 Z l(Rl) 0

-2
Oy xvizy
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(R2)
X\
R0 B _ sy UR2)
{t(ll-.z)}o =R, =Y 4.17)
1% ¥12y 7 1(R2)
1-2
o~ lu_tgn Ry l"_"zz' "l‘f;" -
= chl)l.l-.z} - M((lJz.l-oz) + Rn'—.z) ’\0201
1(R2)
0 |XI®» |4
= +[Y 1% A 0
1(R2)
0 |z!®» g
0
—|_gq7 1r2)
={-dZ
1(R2)
dy1%
(R (R2)
d’ou {t"" } ={t"‘: +{t""= } (4.18
(1=2) 0,.7171% (1-2) Oy.x1¥12 (1-2) Oy . xiyizy )
(147 1(R1) 1(R2)
X0 X5 0
s _ 1(R1) HR2) |37 1(R2)
{tn'-»za}o . =Y [0 +41Y 122 dzZ ., (4.19)
s 1(RI) 1(R2) 1(R2)
ZI—Z o ZI—Z le-z
. 1-XtY1Zy O,.x1y12
{1471 (RI+R2)
X153 0
&s _ (RI+R2) | 1 1(R2)
donc {z“‘_,z,}o =y dz'® (4.20)
X Z 1RER2) | 43/ 1(R2)
(™12 1-2 O1.x Y12

Ce qui explique le choix de la liaison pivot, pour modéliser la liaison mécanique entre

I’arbre d’entrée et les galets de pression, dans I’exemple de la pompe péristaltique.

A la lumiére de ce qui précéde, quelques lignes directrices, pour modéliser une liaison
réalisée par I’intermédiaire de composants technologiques, peuvent étre émises. En tout
premier liey, il faut évaluer la pertinence de discrétiser le probléme. Ensuite,  partir des
caractéristiques techniques des composants technologiques, et de Ia nature des efforts
extérieurs qu’ils doivent assumer, des hypothéses peuvent étre avancées. En fonction de

ces hypothéses, il est généralement possible de modéliser les liaisons, suite 4 quoi les
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régles de composition des liaisons peuvent servir pour trouver la liaison équivalente, dans
le cas ou la liaison réalisée par le composant technologique est composée d’un ensemble

de liaisons en série et en parallele.

4.2 Liaison réalisée par contact entre deux piéces

Dans le cas de la modélisation des liaisons réalisées par contact entre deux piéces, certains
facteurs, relatifs a la qualité du contact et a la répartition des pressions de contact, doivent
étre pris en considération. Par exemple, le modéle de liaison représentant, a premiére vue,
la liaison entre deux engrenages cylindriques droits, est une linéaire rectiligne. Cependant,
selon I’usure, la largeur des dentures et les défauts d’alignement, 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 surcroit, ’étude statique s’en trouve
simplifiée, de par la suppression d’une inconnue de liaison. Il faut donc, lors de la
modélisation d’une liaison par contact entre deux piéces, tenir compte de tous les facteurs

pouvant influencer le contact.
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CHAPITRE V
VARIATEUR DE VITESSE

Pour faciliter la compréhension de la méthodologie de spécification du tolérancement
géométrique mise en place au chapitre III, les exemples choisis pour illustrer la méthode
(le moteur a explosion et la pompe a corps déformable), I’ont été en raison de leur faible
niveau de complexité. A ce point, afin d’évaluer le potentiel de la démarche sur des
mécanismes plus compliqués, I’étude du variateur de vitesse, montré a la figure 5.1, est
réalisée. Les caractéristiques principales de ce systéme 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 1/3<r <.

E‘rm 1: Modélisation du mécanisme

1.1) Hentification des piéces intervenant dans la construction du mécanisme et

compréhension de son fonctionnement

En ce qui concemme le variateur de vitesse, il est possible de distinguer une partie
commande et une partie opérative. La partie commande permet de fixer le rapport de
vitesse, entre I’arbre d’entrée (1) et ’arbre de sortie (30), & une valeur donnée. Le réglage
est effectué manuellement en actionnant le volant (16), sur lequel est fixée une vis sans fin
(15). Dans sa rotation, cette derniére entraine la roue (20) et le pignon de la crémaillére
(21), tous deux solidaires du méme arbre (17). Le pignon (21) modifie la position de la
crémaillére (14), et par conséquent celle de I’anneau (13). La position relative de cet
anneau de contrdle (13) et des cones de transmission (7) caractérise le rapport de vitesse

du variateur.
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La partie opérative concrétise le rapport de vitesse exigé. L’arbre d’entrée (1), entrainé
par un moteur, met en mouvement les cones de transmission (7). La friction entre ces
cones (7) et I’anneau de contrdle (13) occasionne, en plus de leur rotation associée a celle
de I'arbre d’entrée (1), une rotation dans le sens contraire, autour de leur axe principal.
Le mouvement résultant des deux précédents est alors transmis a I’arbre de sortie (30), par
’intermédiaire d’engrenages coniques (25) situés a ’extrémité des cones de transmission
(7). En I’absence de frottement entre les cones (7) et I’anneau de contréle (13), aucun
mouvement n’est transmis a [’arbre de sortie (30). Il s’agit donc ici d’un frottement utile,

lequel doit étre 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 boitier. De
plus, en raison de la symétrie du mécanisme, un seul des trois cones de transmissions (7)
est considéré. Le tolérancement géométrique obtenu pour celui-ci s’appliquant, bien

entendu, directement aux deux autres.

1.2} Regroupement des éléments en contact n’entretenant aucun mouvement relatif

Compte tenu de ce qui précede, il est possible de regrouper les éléments en contact,
n’entretenant aucun mouvement relatif, en quatre entités distinctes. Il s’agit des groupes

boitier {0], arbre d’entrée (1], cone de transmission [2] et arbre de sortie [3].

Regroupement [0]

® Le couvercle 1 (4) est vissé dans ie couvercle 2 (5), lequel est lui-méme immobilisé par
rapport au boitier (9) au moyen de quatre vis.

e De méme, le couvercle 3 (19) est fixé dans le couvercle 4 (22), lequel est a4 son tour

ancré dans le boitier (9).
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¢ Pareillement, le couvercle 6 (28) est assemblé au couvercle 5 (24), lui méme fixé au
boitier (9) avec quatre vis.

® [ es trois barres d’alignement (12) sont ancrées dans le boitier (9).

Le boitier (9), les six couvercles (4, 5, 19, 22, 24 et 28) et les barres d’alignement (12)
étant complétement immobiles les uns par rapport aux autres, ils peuvent tous étre
regroupés en une seule et méme entité. Ce regroupement sera dorénavant appelé boitier
et identifié par le nombre [0]. A noter, que puisque les piéces constituant la partie
commande (13, 14, 15, 16, 17, 20 et 21) sont supposées fixes par rapport au boitier, elles

doivent étre considérées comme faisant partie de ce groupe.

Regroupement [1]

® Aucune pi€ce, autre que certains composants technologiques de liaison, n’étant immobile
par rapport a I’arbre d’entrée (1), celui-ci constituera directement le groupe arbre

d’entrée [1].

Regroupement [2]
® Le cone de transmission (7), & méme lequel est usiné I’engrenage conique (25),

correspondra au groupe [2]. Ce groupe sera appelé cone de transmission.

Regroupement (3]

¢ La couronne d’engrenage (23) est vissée sur le disque de support (26), lequel est
immobilisé sur I’arbre de sortie (30), en rotation, au moyen d’une clavette (27), et en
translation, par des composants technologiques de liaisons (29, 31, 32, 33). Puisque

aucun mouvement relatif n’a lieu entre ces piéces, il est possible de les considérer
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comme une seule entité. Cet ensemble sera appelé arbre de sortie et identifié par le

nombre [3].

Le graphe des liaisons obtenu suite a ces regroupements est donné 2 la figure 52. Le
couple d’entrée (Ce) provenant du moteur, et le couple de sortie (Cs) correspondant au

couple résistant sur I’arbre de sortie, y sont €galement indiqués.

1

Boltir |

‘0) |

fo-1 -~ © {03 |

Ce\\\ /” - . CS i
Arbre 3’1\} o2 3 ", Arbre de !
d'entrée "\ - r \ 2/ sortie |

N i

'

N {

f12 N {23 l

LA |

| ' 2 iCénede |
, " twansmission ‘

{ !
Figure 5.2: Graphe des liaisons de la partie opéra-
rative du variateur de vitesse

1.3) Détermination du modéle de liaison cinématique correspondant a chacune des

liaisons mécaniques dans le mécanisme

Liaison 4.,

Entre le groupe arbre d’entrée [1] et le groupe boitier [0}, il y a deux roulements rigides a
billes. Ces roulements font en sorte que I’arbre d’entrée [1] et le boitier [0] conservent en
permanence une droite en commun, mais ne permettent pas de mouvement relatif le long
de cette droite. Le modéle de liaison cinématique correspondant a la liaison mécanique

engendrée par ces deux roulements est une liaison pivot.
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Liaison 4.3

Entre les groupes arbre de sortie {3] et boitier [0] se trouve également deux roulements
rigides a billes. Les mouvements relatifs entre I’arbre de sortie [3] et le boitier [0}, permis
par ces roulements, sont identiques au cas précédent, soit une rotation autour de I’axe
commun. Le modéle de liaison cinématique correspondant a la liaison mécanique

engendrée par ces deux roulements est par conséquent elle aussi une liaison pivot.

Liaison 4.,

Entre I’arbre d’entrée (1] et le cone de transmission [2], il y a deux roulements i rouleaux,
une butée avant et une butée arriére. Ces composants technologiques font en sorte que les
groupes arbre d’entrée [1] et cone de transmission [2] conservent en permanence une
droite en commun, mais ne permettent pas de mouvement relatif le long de cette droite.
Le modéle de liaison cinématique correspondant a la liaison mécanique engendrée par ces

éléments de haisons est une liaison pivot.

Liaison £

Le groupe cone de transmission [2] et le groupe boitier [0}, au cours de leurs
déplacements relatifs possibles, conservent en permanence un point en commun pouvant
se déplacer sur au moins I’un deux. Le modéle de liaison cinématique correspondant le
mieux i la liaison entre ces deux groupes est, par conséquent, une liaison ponctuelle.
Cependant, a cause du frottement, indispensable & la transmission du mouvement vers
["arbre de sortie, il faut ajouter dans le torseur associé a cette liaison ponctuelle, un terme

représentant le blocage du mouvement de translation, di 2 ce dernier.

Liaison £
Considérant la qualité du contact entre le cone de transmission [2] et I’arbre de sortie [3],

le modéle de liaison cinématique le plus approprié est une linéaire rectiligne. En effet, au
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cours de leurs déplacements relatifs, ces groupes conservent une droite en commun

susceptible de se déplacer sur au moins i’un d’eux.

Compte tenu de ce qui précéde, il est possible de construire le schéma cinématique de la

partie commande du variateur de vitesse, lequel est donné a la figure 5.3.
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Figure 5.3: Schéma cinématique du variateur de vitesse
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1.4) Identification des torseurs statiques correspondant a chacune des liaisons dans un

repere local propre a la liaison

£o.1: Liaison pivot d’axe x,, d’origine Oy

X', |0
{t(!:.‘l’”}o..xly,zl = Ytll—l M(l)—l (5.1)

z ‘;_I N :)-l O x4y

£,2: Liaison pivot d’axe x,, d’origine O,

X, | o

{t(tll-.z)}o e =<Yy, Mi, (5.2)
1 42 1 N
-2 =2 02.x2¥22

£o-2: Liaison ponctuelle avec frottement d’axe y;, d’origine Os

0 0
(i), =l Yia o (5.3)
YT 1
f(Y 0~2) 0 Os.x112
fo.3: Liaison pivot d’axe x;, d’origine O,
X,, | 0
(i), =q|ves ML (5.4)
Z(I)-j N; 3 O, x 12y
€2.3: Liaison lin€aire rectiligne d’axe x;, d’origine O;
0 0
{t:;:3)}0 =41 0 M3, (5.5)
3-X3Y3Z3
Z,, | O

03.x4yy25
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Etape 2: Analyse hyperstatique
2.1) Analyse du degré d’hyperstatisme

Selon la modélisation du mécanisme réalisée, le variateur de vitesse comprend, avec le
boitier, quatre groupes. L’application du principe fondamental de la statique & chacun
d’eux, excepté le boitier [0], conduit a:

6 (4 1) =18 équations statiques (Es) (5.6)
A partir des torseurs statiques correspondant a chacune des liaisons, il est possible
d’identifier:

5+5+1+5+2 =18 inconnues statiques (Is) (5.7)

Le degré d’hyperstatisme se calcule alors a I’aide de la formule:

m =m-m, (5.8)

avec m=Es—-Is=18-18=0 (5.9
_ int ext

et m, =m, -(~mc (5.10)

Le mécanisme comportant une mobilité cinématique externe, le mouvement de rotation de
I"arbre d’enirée autour de I’axe x;, et une mobilité cinématique interne, e mouvement de
rotation du cone autour de son axe principal x,, le nombre de mobilité cinématique total

est donc égal a:

m =mim®t o 14122 (5.11)
C C C

Ce qui permet de déterminer le nombre de sources d’hyperstatisme, lequel correspond au

nombre d’inconnues principales du systéme d’équations résultant de [l’application du

principe fondamental de la statique aux piéces ou sous-ensembles du mécanisme:
ms=m—mc=0—2=—2 (5.12)

= 2 sources d' hyperstatismes
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2.2) Analyse statique

L’analyse du degré d’hyperstatisme a révélé I’existence de deux sources d’hyperstatisme a
I’intérieur du systéme meécanique étudié. Dans le but d’évaluer leurs répercussions sur

chacun des groupes, I’équilibre des sous-ensembles [1], [2] et [3] est réalisé.
2.2.1) Equilibre du groupe arbre d’entrée [1]

a - Choix du repeére groupe
Le graphe des liaisons du variateur de vitesse (figure 5.2, page 99) montre que le groupe

arbre d’entrée [1] est contraint par les liaisons pivot 4. et £;.,, et est soumis au torseur

d’efforts extérieurs {'c(m_,”}. Ce dernier correspond au couple appliqué par le moteur sur

I’arbre d’entrée (1).

Les conditions relatives a la construction du référentiel local associé a une liaison pivot

stipulent qu’un des axes doit étre orienté selon ’axe de rotation (tableau 2.2, page 15).
Comme les axes de rotation des liaisons £o.; et 15 (X; et X,, figure 5.3) sont inclinés I’un
par rapport a Iautre, il est impossible d’orienter leurs référentiels locaux de la méme
maniére. Il faut donc choisir le référentiel local associé a la liaison £o.; ou celui associé a la
liaison ¢;., comme repére groupe. Puisqu’il s’agit de deux liaisons pivot, le choix de I’un
ou l'autre est arbitraire. Il en est d’ailleurs de méme concernant ['origine du repére
groupe. Toutefois, comme le couple extérieur agit directement autour de x,, le référentiel
0,,x,y,z, sera préféré. Aussi, pour exprimer le torseur de la liaison ¢, dans le repére
local, il faudra effectuer un changement de base (x,y,z, — x,y,z,), et un transport

(02’XIYIZI -0, »X1¥Y14, ).
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Torseur des efforts extérieurs

agissant sur |’arbre d’entrée [1]

X:_, 0 0 [Ce
o1 _ 1 1 _
{‘('°->"}ol..‘,y‘,, =y, M, (5.13) {r(m*,,}ol_w‘ =0 o (5.14)
1 I 0 0
Zo" No_l 0,.x,v,2, Gy .x, 117,
Liaison ;.
4H_» - 42
(), =Ralein) (5.15)
cos¢ sing O[i|X7,| 0
=|-singp coseo OR|Y,, M7,
2 2
0 0 1[1|Z{, [N, N
X;,cos0+Yi,sing [M?Z,sing
=<-X1,sine+Y?,cos¢p M?Z,cos@
Z 3—2 N f—z 0,.x,y,2,
X} ,cosp+ Y2 sing
{‘t(ll‘_’_:_,_)}o = R = X1 sing + Y2 cos (5.16)
1% Y12 2
zZ,
Y 1-2 -— \ A ll-z -‘t!-z N
= M(lo|.1—,z; = M(Oz.l—ﬂ) + R(x-.z) A 0,0,
M; sing | X} ,cosp+YZ,sing |-¢,

2
NI-Z

2 2 : 2
M| ,cos@ +/-X_,sin@ + Y, ,cosQ A |-T,

72, 0

M/, sinp+r,Z2,
M? coso-¢Z?,

Nt~ 5, X7 ,co80 —,Y; ,sing- £, X? sing+ £, Y2 ,cos¢
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¢ - Equilibre statique

Le principe fondamental de la statique appliqué au groupe 1’arbre d’entrée [1] s’écrit donc:

LI Loy ~In
(b HT0f0, Tty =10} (5.17)
&y £a1 = 0
-{“‘*”}o..x.y.z. + {t(oﬁ.,}ohxmzl + {r(a..,,,}ol_w!n {0} (5.18)
X? ,cosp + Y ,sing M| sing +Z?,
—|-X} ,sin@ + Y2 ,cos0 M: coso—2¢Z},
z?, N~ §X{,c050 — Y[ sing—£,X] sing+¢,Y} cosop|,
iy
X\, | o 0 |Ce
Y, ML, +{o {o = {0} (519)
Z ;-l N :)—l [o 9% 37% 1 0y.%171 2y
Soit au bilan:
X - Xi,cos0-Y},sing=0 -M/ sing-r,Z},+Ce=0 (5.20)
Yo+ X, sing—Y?,cos0=0 M} ,~M; cosp+¢Z,=0
Z' _7% =0 N o ~NZ,+6,X?,cos0+r, Y2, sing
e +€,X},sing—-¢, Y2 cosp =0
d - Conclusion

A 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,

r,Z}_, est un terme induit, et (Ce) n’est pas une cause dhyperstatisme.
2.2.2) Equilibre du groupe arbre de sortie [3]
a - Choix du repére groupe

Le graphe des liaisons du variateur de vitesse (figure5.2, page 99) montre que le groupe

arbre de sortie [3] est contraint par les liaisons £o3 et ¢,3. Ces liaisons correspondent
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respectivement & une liaison pivot et 4 une liaison linéaire rectiligne. Le groupe arbre de

sortie [3] est également soumis au torseur d’efforts extérieurs { r(m_ﬂ)} représentant le

couple résistant agissant sur [’arbre de sortie (30).

La nature des liaisons impliquées dans I’équilibre du groupe arbre de sortie [3] est telle

que leurs référentiels locaux ne peuvent étre orientés de la méme fagon. Comme la liaison
pivot {o; comporte le plus d’inconnues statiques, le référentiel local qui lui est associé,

soit O,,x,y,2, est choisi comme repére groupe.

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

Liaison Zy3 Torseur des efforts extérieurs
agissant sur ’arbre de sortie [3]
X:, 10 0 |Cs
{t(lgis)}o oz =3{Yos Mo, (5.21) {T(m».ﬂ}o cvin 0 10 (5.22)
511z 1 4 X1 Y17y
ZO—3 N:)_l 04.%1%1 7y 0 0 O04.x1 %12
liaison £5.;
{ rf;js)}omm = [Rz,(y = ¢ +B)][Rx; (angle de pression a)]{t(l;-_i”}ol.x,y,:, (5.23)
[ cosy siny O]t O 0
=|-siny cosy 0|0 cosa -sina { t([;i”}o
3.X3¥323
0 0 1}0 sina cosa
[ cosy sinycosa —sinysina]{| 0 0
=|—siny cosycosaa —cosysina|{| 0 [M3_,
0 sinat cosa Z,, | O
- \ Og.x;y,z,

o . w
-Z;_sinysinoe M ;_,sinycosa

=4|-Z;_,cosysina [M]_,cosycosa '

Z3_cosa M:_ sina

7 04,x%,12;



108

-Z; _sinysina

L, Rlixs _|_ 73 .
{1(23,3,}0 - = Rj3; =[-Z,-;c0sY sina (5.24)
42 T14) 3
Z, cosy
S>Mze, =M +R% A0.0,
(O4.243) — 277(0;.243) {2-3) 3Y4
3 . 3 . .
M;_ssinycosa |-Z; sinysina ¢,
=|M3_cosy cosa +|—Z 3_,cosysina A |-,
2-3 2-3 h
M;_sina Z;_,cosa 0

M3_;sinycosa +r,Z3_.cosa
= M _jcosycosa +¢,Z;_cosa

M} sina+Z3 ssinysina +£,Z} cosysina

c - Equilibre statique

Le principe fondamental de la statique pour ce sous-ensemble s’écrit donc:

Ly LA . e
{t(o"s)}o‘,x[ylzl + {t(l-’-’l) }04 Xy ¥aZy + {t(m“’”}o‘.x,y,z, - {0} (525)

—

-Z;_sinysina IM 3-ssinycosa +r1,Z3_cosa

~Z; cosysina  [M;_jcosycosa+¢,Z} cosa

Z3_coso. M;_;sina +,Z3 sinysina +¢,Z3}_cosysina
O xn1z (526)
Xis |o 0 |Cs
Y., ML, +410 |0 = {6}
Z,, IN; 0 |0
0-3 9-3 04.xY124 O4xi¥17
Soit au bilan:
Xo-i—Z; jsinysina =0 M sinycosa +15,Z3 cosa+Cs =0
o-s—Z3_cosy sina. =0 M, ;+ M3 jcosycosa +£,Z3 cosa = 0 (527

1 3 . . . .
Z,,+Z; cos00=0 No; + M3 ;sina +5,Z3_sinysino + £,Z3_cosysina = 0
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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) Equilibre du groupe cone de transmission [2]

a - Choix du repére groupe

Tel qu’illustre a la figure 5.2, le groupe cone de transmission [2] est contraint par la liaison

ponctuelle 4q.;, la liaison pivot £;.; et la liaison linéaire rectiligne ¢»3.

Comme il est

impossible d’orienter les référentiels locaux associés a ces liaisons de la méme maniére, le

référentiel local de la liaison comportant le plus d’inconnues statique, ¢;.,, est choisi pour

repére groupe, soit: 0,,X,y,z, .

b - Expression des torseurs dans le repére groupe

liaison €2.3

i), =1L

[ cosB sinf O

0o o0 1

[ cosf sinfcosa
=|-sinf cosBcosa
0 sina

-Z;_sinBsina
=4{~Z}_cosBsina
3
Z,_cosa

pression 0.)]{ T,

1 0 0

=|-sinf cosB O0}|0 cosa -sina {'C(z;.s;

0 sina cos

~sinfsina

l:—!

2_’3)}01-"3&'323

£y }
Oy.x¥32,
o

0 0

—cosfsina {{| 0 (M3,

cosa

M _sinfcosa
M ;_,cosf cosa
M;_;sina

Z>, | O

04.%3y32;3

5

JO,.x,y,z,

(5.28)



3 . .
-Z,_s;sinfsina
L)

‘. _ 3 .
{T(Z.—’DS}} = 243 T -Z 2_3COSB sinQ
01.%;¥,2; 3
Z;_cosa

—————
Y l'b p— A l;_ -.l:~
= MtO:’.z—.sb - M(O;’.z—-s) + R(z-isp N 0302
M;_sinBcosa |-Z3_sinBsina ~£,
=|M3_,cosBcosa +|-Z 5.scosPsina A -r,
3 o 3
M 2-3SIna Z 2_3€05QL 0

M3_sinBcosa + ,Z 3 _cosat
= M scosBcosa - ¢ .Z 3 _cosa
3 . . . .
M ssina +rZ; sinBsina— #.Z3_cosBsina

liaison g].z
2
X2, | o
f1z _ 2 2
{tf'—ﬂ)} - YI—Z MI—Z
Oz .x3y¥22y N 3
ZI—Z Nl—z o
2:%X2Y22
liaison £;.,
! ¢
T, *? = Rz {-c a2 }
{ (0-2) 05.%2%17; [ Si{ 02 04.x,¥12

cos¢ -sing O 0 0
=[sing cosep OK| Y), o
0 0 L[f(Ys) [0

O4.%1y12)

-Y, sing [0

=4Y, ,cos¢ |0
f(Y(ll—z) 0 Oy.Xy¥22s
-Y |, ,sing

{42 D¢ _ 1
{t(:"zr}o . = Rii3,) =| Yo .c080
3+Xa¥:3; : I
£(Y,.,)

110

(5.29)

(5.30)

(5.31)

(5.32)
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-———

A Lo- _ aala B {o.2
= M((on:,o—»z) - M(Z",z.o»z) + R(E-»z) N 0302

0 |-Y,.sing [-¢

={0+] Y, ,0080 A|-T,
0 | f(Y,,) 0

rf (Yo o)
= —¢ £(Y,.,)
r,Y, sing+£Y! ,cosp

c - Equilibre statique
Le principe fondamental de ia statique pour ce composant s’écrit donc:
{1:‘2-’ } +{‘r"‘= } +{'|:"“2 } = {6} (5.33)
(32 03 .X2¥:2, (1=2) 0, X532 (@=2) 0,.X1¥32y
{2, +{et,) «fxie,) = {3} (5.34)
(2=3) 0;.x2y52; (1=22) 0,222 (0-2) Oy.%¥:2;
-Z;_,sinPsina M} _sinBcosa + 1, Z;_,cosc
—{|-Z3_,cosBsina M; _.cosBcosa —£.Z3 .cosa +
Z3_cosa M; sina+rZ} sinBsina — £,.Z;_cosPsina N
s (5.35)
X:, | o l-Y! sino | rnfYL ) ]
Y, ML, +41Y§_,cos¢ -¢.£(Y,,) = {6}
zi, INL| | Evi)  [nYisiee+Y! cose
2+X1¥2Zs 04.X1¥324

Soit au bilan:

Z; sinfBsina + X} ,- Y, ,sing =0

Z3 ,cosPsina+Y?:,- Y, ,cosp =0 (5.36)
~Z; cosa+Z1 ,—f(YL,)=0

-Mj_;sinBcosa —r,Z;_cosat + 1,f(Y, ,)=0
-M3_,cosBcosa +¢.Z3 cosaa+M7 ,— £ f(Y, ,)=0

-M 3 _ssina -, Z;_sinBsino + £ Z] cosPsina + N ,+1,Y; ,sinp+£.Y; ,cos0 =0
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d - Conclusion
D’apres ce bilan, il est possible de constater des hyperstatismes partout, sauf de moment

autour de I’axe des x.

2.2.4) Bilan global

Le bilan global, présenté ci-apres, permet de vérifier que, comme prévu par [’analyse du
degré d’hyperstatisme, il y a bien 2 sources d’hyperstatisme. Par exemple, la connaissance
des variables Y, , et Z, ; permet de déterminer toutes les autres inconnues du systéme.
Quelles que soient ces sources d’hyperstatisme, 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.

Equilibre du groupe arbre d’entrée [0]

Xy ~X},cos0—Y?Z,sing=0 -M{ ,sing —-bZ?,+Ce =0

Y, +Xi,sing—Y? ,cos¢=0 M, ,-M?,cosp+aZ}l,= (5.20)

Z' _77 -0 Ng,~N{,+bX?,cos¢+bY?, sing
ot +aX7? ,sing —aY?,cosp =0

Equilibre du groupe arbre de sortie {31

Xos~Z; sinysina=0 M3 sinycosa+r,Z3 ,cosot+Cs =0
YoimZ3cosysina=0 M +M3 jcosycosa+¢,Z3 cosa =0 (5.27)

1 3 . . . .
Z,,+2; cosa=0 NG, + M3 ;sina + n,Z3_sinysina + £,Z3_cosysina = 0

Equilibre du céne de transmission [2]

Z3 sinBsino+ X2 ,- Y, ,sing =0
Z3 ,cosPsina+Y?2,-Y, ,cos¢ =0 (5.36)
-Z; ccosa+Z2,-f(Y.,)=0

-Mj_;sinBcosa — r,.Z3_,cosa +r,f(Y_,) =0
—~M ;_jcosBcosa + £, Z3_cosat+M? ,— ¢ f(Y; ,)=0

-Mj_sina - ,Z;_;sinBsina +¢,Z3_cosBsina + N7 .+ r,Y; ,sing +£.Y,_,coso =0
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E"tggg 3: Spécification du tolérancement géométrique

3.1) Proposition des conditions fonctionnelles de position et d’orientation permettant
de controler les hyperstatismes

A partir des résultats de I’analyse statique effectuée précédemment, les conditions
fonctionnelles nécessaires pour controler les effets des sources d’hyperstatisme sont

détermineées.

3.1.1) Conditions fonctionnelles relatives au groupe arbre d’entrée [1]
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.

Hyperstatisme de translation en x
Pour contréler I’hyperstatisme de translation suivant x, il faut poser une cote tolérancée
(T1) entre le point N, appartenant a ’axe du groupe céne de transmission [2], et la

référence B, du groupe boitier [0] (voir figure 5.4).

Hyperstatismes de translation en y et z

Pour controler les défauts géométriques de position correspondant aux hyperstatismes de
translation suivant y et z, ’axe de la partie du groupe cOne de transmission [2], en
relation avec [’arbre d’entrée [1], est d’abord positionné théoriquement par rapport a la
référence A du groupe boitier {0]. Ce méme axe est ensuite affecté d’une tolérance
géométrique de position sur le diamétre (T>). La référence A est ici choisie, car c’est elle

qui est en relation avec le groupe arbre d’entrée [1].
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Hyperstatisme de moment autour des axes y et z
Les hyperstatismes de moment autour des axes y et z obligent a imposer respectivernent
des tolérances de paraliélisme (T;) et d’angularité (T,). Ces contrles permettent de

rendre négligeables les composantes hyperstatiques de moment autour des axes y et z.

— V@H ——

l
|
|
|
i
|

|
|
!
|
|

I @ Plan formé por l'axe de référence A
l et le point M

L
Figure 5.4: Conditions fonctionnelles relatives au groupe arbre d’entrée [1]
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3.1.2) Conditions fonctionnelles relatives au groupe arbre de sortie (3]

La fagon d’indiquer les conditions fonctionnelles relatives au groupe arbre de sortie [3)
est un peu particuliére, car c’est I’engrenage conique (25), situé a I’extrémité du groupe
cone de transmission {2], qui fait la liaison avec le groupe arbre de sortie [3]. De ce
fait, le contrdle des hyperstatismes de translation et de moment passe par le contrdle de
’ouverture du cone propre a cet engrenage (25). Les caractéristiques de ce cone sont un

angle d’ouverture de 2f et une distance D a I’apex (voir figure 5.5).

Hyperstatisme de translation en x

Pour remédier a I’hyperstatisme de translation suivant x, il faut poser une cote tolérancée
(T:) entre le sommet du cdne propre a I’engrenage (25) et la référence B du groupe boitier
[0]. A noter que cette cote tolérancée controle, dans une certaine mesure, les

hyperstatismes de moment autour des axes y et z.

Hyperstatismes de translation en y et z

Pour controler les défauts géométriques de position correspondant aux hyperstatismes de
translation suivant y et z, I’axe de I’engrenage conique (25) est positionné théoriquement
par rapport a la référence A du groupe boitier [0] (en relation avec I’arbre de sortie

{31), puis affecté d’une tolérance géométrique de position sur le diamétre (T).

Hyperstatisme de moment autour des axes y et z
Les hyperstatismes de moment autour des axes y et z obligent 4 imposer des tolérances de
parallélisme (Ts) et d’angularité (Ts). Ces contrdles permettent de rendre négligeable

respectivement les composantes hyperstatiques de moment autour des axes y et z.
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Figure 5.5: Conditions fonctionnelles relatives au groupe arbre de sortie [3]

3.1.3) Conditions fonctionnelles relatives au groupe cone de transmission [2 ]

Le groupe cone de transmission {2] est en relation avec trois sous-ensembles, soit I’arbre
d’entrée [11, le boitier [0] et I’arbre de sortie {3]. De fagon a maitriser les
hyperstatismes de transiation et de moment, en rapport avec ce groupe, certaines
conditions fonctionnelles, entre le groupe boitier [0] et le groupe arbre d’entrée 1], et
entre les groupes arbre de sortie [3] et arbre d’entrée [1], doivent €tre posées. Pour
savoir quels hyperstatismes sont engendrés par les groupes [0] et [1], et quels autres par

(1] et [3], il faut examiner les équations d’équilibre du groupe cone de transmission [2]
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(équation 5.36, page 112). Les conditions fonctionnelles résultantes sont illustrées aux
figures 5.6 et 5.7 respectivement. A noter que le boitier (0] et I’arbre de sortie [3] se
trouvent automatiquement positionnés correctement 1’un par rapport a ’autre. De méme,
le fait de considérer les groupes [0]-[1] et [1]-[3], plutdt que([0]-(3] et [1]-[3]

est tout a fait arbitraire.

3.1.3.1) Conditions fonctionnelles entre le groupe boitier [0 ] et le groupe arbre
d’entrée [1 ], relatives au groupe cone de transmission (2]

L’étude des équations d’équilibre du groupe cone 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 {0], seuls des
termes induits sont présents dans les équations de moments autour des axes y et z
(équation 5.36, page 112). Ainst, les conditions fonctionnelles a poser entre les groupes

[0] et [1] concernent exclusivement les hyperstatismes de translation suivant X, y et z.

Hyperstatisme de translation en x
Pour remédier a I’hyperstatisme de translation suivant x, il faut poser une cote tolérancée
(T:) entre le point M du groupe arbre d’entrée {11], et I’endroit du contact de I’anneau de

contrdle appartenant au groupe boitier [0] avec le cone de transmission [2].

Hyperstatismes de translationen y et z

Pour contrdler les défauts géométriques de position correspondant aux hyperstatismes de
translation suivant y et z, [’axe de I’anneau de contrdle est positionné théoriquement par
rapport au point M du groupe arbre d’entrée [1], puis affecté d’une tolérance

géométrique de position sur le diamétre (T3).
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Figures 5.6: Conditions fonctionnelles entre I’arbre d’entrée (1] et le boitier [0],
relatives au groupe cone de transmission [2]

3.1.3.2) Conditions fonctionnelles entre le groupe arbre d’entrée [1 ] et le groupe
arbre de sortie [3 ], relatives au groupe cone de transmission [2 ]

La liaison du groupe arbre de sortie [3] au groupe cone de transmission [2] est réalisée
par I'intermédiaire de la couronne d’engrenage (23). Aussi, le contrdle des hyperstatismes
de translation et de moment passe par le contrdle de I’ouverture du cone propre & cette
couronne d’engrenage (23). Les caractéristiques de celle-ci sont un angle d’ouverture de

2y et une distance L a I’apex (voir figure 5.7).

Hyperstatisme de translation en x
Pour remédier a I’hyperstatisme de translation suivant x, il faut poser une cote tolérancée
(T1) entre le sommet du cone propre a la couronne d’engrenage (23) et le point M du

groupe arbre d’entrée [1].



119

Hyperstatismes de transiation en y et z

Pour controler les défauts géométriques de position correspondant aux hyperstatismes de
translation suivant y et z, I’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 diamétre (T>).

Hyperstatisme de moment autour des axes y et z
Les hyperstatismes de moment autour des axes y et z obligent a imposer des tolérances de
parallélisme (Ts) et d’angularité (Ts). Ces contrdles permettent de rendre négligeable

respectivement les composantes hyperstatiques de moment autour des axes y et z.

—ioizjAlBl
/Ui s ATMI
LIT4{A|

Figure 5.7: Conditions fonctionnelles entre I’arbre d’entrée [1] et I’arbre de sortie (3]
relatives au groupe cone de transmission [2)

3.1.4) Conditions fonctionnelles relatives au boitier (0]
La fermeture de chaine sur le boitier [0] requiert des conditions fonctionnelles entre
Parbre d’entrée [1] et 'arbre de sortie [3], et entre I’arbre d’entrée [1] et le cone de

transmission {2]. Ces conditions fonctionnelles sont illustrées aux figures 5.8 et 5.9.
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Figures 5.8: Conditions fonctionnelles entre I’arbre d’entrée [1] et I’arbre de
sortie [3 ], relatives au groupe boitier (0]

: ) \\“\ MRS ;\\\Q\V\\\m

1

Figures 5.9: Conditions fonctionnelles entre I’arbre d’entrée (1] et le cone
de transmission [2], relatives au groupe boitier [0]



121

3.2) Proposition du tolérancement géométrique, pour chacune des piéces du systéeme

mécanique

Les conditions fonctionnelles relatives a chacun des groupes se propagent a travers les
pi€ces constituant le groupe en question, au moyen des flux fonctionnels. Dans ce qui

suit, un tolérancement géomeétrique possible, pour chacun des groupes, est donné.

3.2.1) Tolérancement des piéces appartenant au groupe boitier [0 ]

Dans le cas du groupe boitier [0], il est possible de découpler le tolérancement
geéométrique a poser sur les piéces, selon que les conditions fonctionnelles concernent les
groupes [1] et [3] ou [1] et [2]. Le tolérancement impliqué dans chacun des cas est

donné aux figures 5.10 et 5.11 respectivement.
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Figures 5.10: Tolérancement des piéces du groupe boitier (0], en relation avec les
conditions fonctionnelles impliquant les groupes [1] et[3]
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Figures 5.11: Tolérancement des piéces du groupe boitier [0], en relation avec les
conditions fonctionnelles impliquant les groupes [1] et{2]

3.2.2) Tolérancement de I’arbre d’entrée [1)]

La figure 5.12 illustre le tolérancement géométrique pour I’arbre d’entrée.

Figure 5.12: Tolérancement de {’arbre d’entrée
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3.2.3) Tolérancement du cone de transmission [2 ]

[ —

Figures 5.13: Tolérancement du cone de transmission [2]

3.2.4) Tolérancement des piéces appartenant au groupe arbre de sortie (3]
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Figure 5.14: Tolérancement des piéces appartenant au groupe arbre de sortie [3]
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CONCLUSION

L’objectif du présent travail, le développement d’une méthodologie de spécification du
tolérancement géométrique, associ€ a la nature cinématique d’un systéme 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 déja bten documentés.
Seule la modélisation des liaisons par les torseurs, support mathématique pour I’analyse

hyperstatique, est peu commune sur le continent nord-américain.

6.1 Conclusions relatives a I’application de la méthode

L’étude des trois mécanismes suivants, soit le moteur a explosion deux temps, la pompe
corps déformable et le variateur de vitesses, a permis de corroborer certaines notions
fondamentales relativement a la méthodologie développée. Ainsi, de par la simplicité des
équations résultant de I’analyse hyperstatique du micromoteur, il peut étre vérifié sans
peine que le choix de la ou des forces extérieures agissant sur le systéme qui sont connues,
préférablement aux autres, est sans conséquence. Bien str, encore faut-il que ces efforts
extérieurs soient découplés, deux variables dépendantes (par exemple, la force de pression
Fp et le couple de sortie C) ne pouvant étre imposées en méme temps sans risquer qu’il y
ait incohérence dans le systéme. Cette constatation est en parfait accord avec la réalité
puisque, outre le fait qu’une force extérieure soit connue ou non, le mécanisme est
fonciérement le méme. Par conséquent, I’obtention d’un résultat autre est un indice
qu’une erreur s’est glissée dans le développement des équations, ou encore que fe modéle

de départ est incorrect.

De méme, [’étude de la pompe péristaltique, aussi bien que celle de la transmission, ont
démontré qu’il faut étre circonspect sur la fagon de prendre en compte les termes de

moments induits par les efforts transmissibles, selon ce qui est recherché. Effectivement,
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lorsqu’il s’agit de déterminer les inconnues statiques, ces termes revétent une importance
considérable puisqu’ils propagent de !’information entre les équations. Leur absence
fausse complétement I’analyse statique. Cependant, lorsque vient le temps d’évaluer
I'influence des sources d’hyperstatisme sur les divers composants du systéme mécanique,
les termes induits ne doivent plus étre 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 plutét la simple conséquence de I’application du

théoréme 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 I’une des premiéres démarches logiques et rationnelles permettant le tolérancement
géométrique d’un systéme mécanique, il n’en demeure pas moins qu’elle présente, encore
a ce jour, certaines limites. Tout d’abord, la premiére 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 systéme étudié, de méme qu’une
connaissance des caractéristiques techniques des composants technologiques impliqués,
sont indispensabies a la formulation des hypothéses de départ, soit ici I’association d’un
mod¢le de liaison cinématique a chacune des liaisons mécaniques présentes dans le
meécanisme. L’expérience de I'ingénieur concepteur est donc incontestablement mise a

contribution.

Par ailleurs, la méthodologie développée permet essenticllement d’étre informé des
contréles de position et d’orientation requis pour chacune des piéces du systéme
meécanique. Néanmoins, le probléme du tolérancement géométrique proprement dit
demeure entier. En ce sens, ce sont les contraintes relatives a la fabrication et a

inspection des piéces qui dicteront principalement le tolérancement géométrique a
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adopter parmi les diverses possibilités offertes par la norme. Le débutant sera donc amené
a faire preuve de vigilance lors de cette derniére étape de la démarche, soit la spécification

du tolérancement géométrique.

6.3 Perpectives d’avenir

Toujours dans [’optique d’une intégration de toutes les étapes du cycle de production, il
devient impératif d’informatiser la méthodologie développée. L’étape centrale de la
méthodologie, soit I’analyse hyperstatique, ne devrait pas poser de probléme puisqu’il
s’agit essentiellement de mathématique pure et dure. Concernant les parties requérant une
plus grande implication de la part de I’ingénieur, il serait intéressant d’évaluer dans quelle
mesure la logique floue pourrait étre utilisée comme axiome de base & un outil d’aide

relativement aux choix des modéles a poser.
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ANNEXE I: FONCTIONS DE SINGULARITES

« Les fonctions de singularités permettent d’exprimer analytiquement une discontinuité.
Dans le cas des poutres, cette discontinuité est spatiale, c’est-a-dire qu’elle se produit a
une certaine distance a - selon la longueur de la poutre - généralement associée a I’axe des

X. On définit comme suit la fonction de singularité d’ordre n:

£,(x)=(x-a)°
Dans cette définition, on utilise les crochets ( ) au lieu des parenthéses, pour bien
distinguer la fonction de singularités d’une fonction ordinaire. Les propriétés de la

fonction de singularités sont les suivantes:

: fn(x) =oC, 10tsque XxX=a
Si n{0,
f,(x)=0, lorsquex#a
f(x)=(x-a)" >
Sinx0, »(®) (x-a)", lorsquex2a
f,(x) =0, lorsque x{a

On remarque que pour n > 0, la fonction existe et devient équivalente a une fonction

ordinaire, lorsque x > a» (Bazergui et al, 1987).

Fonctions de singularités concernant {’exemple 1.2

e Chargement:
q(x) = (Ra)y(x) , ~16 KN(x - I} + (Rb)y(x - 2)_, + (Rc)y(x - 4) |

seLffort tranchant:
V(x) = [~q(x)dx = ~(Ra)y(x)’ + 16 kN({x — 1)’ - Rb)y{x - 2)’ - (Re)y(x - 4)° +C’

La constante d’intégration C” est nulle, puisque aucun effort tranchant n’agit lorsque x< 0,

valeur pour laquelie toutes les expressions de singularités sont nulles dans I’équation de V.
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®Moment fléchissant.
M(x) = [~V(x)dx = Ra)y(x)' - 16 kN{x~ I}’ + (Rb)y(x - 2)' + (Re)y(x - 4) +C

Ici encore, la constante d’intégration C* est nulle, puisque aucun moment fléchissant

n’agit lorsque x< 0.

e Pente:

16 kN

N -y« BB (2 + B M-y 4,

Elo(x) = [M(ax = W (et -

e Fléche:

Elv(x) = JEIm(x)dx = (Rg)y (x) - 166kN (x-1y +§-Z)—y(x -2y +£E§)—Z(x —4) +Cx +



ANNEXE O: TOLERANCEMENT D’UN SATT

Tableau I: Les 7 classes ae surfaces élémentaires.

132

Dimension Sous-groupe de {D} E.GRM.
correspondant.
Tout plan de £3
) {E} . . Toute droite de £3
0
Déplacement identité Tout point de E3
g 1 Tragzgzion Tout plan paralléle 4 D
unidirectionnelle Toute droite paralléle 3 D
1 {RD} Toute droite paralléle a D.
Rotation autour Tout point de D
d'une droite pointée.
1 {Hp o} Toute droite paralléle 3 D
Vissage .
2 {Cp} . L
Mouvement de pivot | Toute droite paralléle 4 D
glissant.
3 {Gp} Tout plan parall¢le & P
Mouvement plan
3 M {So} Point O centre de la
ouvement sphére.

sphérique.
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Cas d'intersection de sous-groupe de {D}

Tubleau [V

{105} «- vous

lag}+-20=10 @ L
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lo) 149} - 2g 1114 D 9
| tany)
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{3} ¢- vows {3} ¢- vows
{3) {3} lid1an}e- 20 = 1g {19 19K}~ 8- 1020410 ' F
tauyy)
{3) &~ vous 13) ¢~ vous (3] « vous {3] - uous
feadl¢-20 210 | fzay) e-1g 7 2g fay} 20 =1g El hog)-2q =1g t
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(3) {3) +- vous (3} « vours (al ) {3) ¢ vours 1@ _
ol tdneg | fag)e-2qnig 3 E hatl+-zq g f
lun}
(3} (3) {a) El {3} (3l 3) Afﬁ _ !
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aund 3 pns anbispu ks 93¢ fine Arriongan apiny Yountoads ap 35rpm nmrwiid drpne ER T
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= « INYIIN
snbupuds wsws wwdyp ued yusuraseidop 13FITP0 UoNErl PPy 3y usaeptap 220112k voieny satpaks wnpepven AMuapr toeunnisues} NoNIsodwon |
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CAS 5-6/B'

MODELE CONCEPTUEL DU SATT RESULTANT

Axe réel de
C ~

~

A S

N

Surface plane ~

v ~
L)t N ZLF.l
. Paramétresde forme :
\ ]

P N 20

SF
/!

NB : Zindique la droite perpendicuiaire au pian P qui minimise t. (On détermine 2 translations)

Eléments tolérancés : Les centres des sections droites.

INTERPRETATION VECTORIELLE

D4 |
A%
[3

h

YE

0 ) >

? ol

7 P /
K f
XF |
> >
Pourle point O et, en projection surun trigdre orthonormé direct (i . . k) ona

- > >
92/1 = Aal+ABj

et T
Do2/1 = 0
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SOUS CONTRAINTE I

1lotp
Tt
P
CAS PLAN - CYLINDRE D'ANGLE 90° Sl LU
5-6/B' Assembiage fixe sur P L
v2 INTERPRETATION
—>Y—<— A R Maxi du METROLOGUE

(D) IDENTIFIE t._(D) Identifié seul

v,
(6] =

CAS
5-6/B8'

Repere de référence :IDENTIFIE ( ,2,0)
CLASSE SATT"SURFACE de REVOLUTION"

CONTRAINTE
D'IDENTIFICATION

1
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IMAGE EVALUATION
TEST TARGET (QA-3)
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