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Méme un chemin de mille lieues commence par un pas.
Proverbe japonais.

En essayant continuellement on finit par réussir.
Donc plus ¢a rate, plus on a de chances que ¢a marche.
Devise Shadok
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Introduction

Le tolérancement de systemes mécaniques est une des étapes clefs de la création d’'un produit.
Les effets induits par le tolérancement ont une influence sur la qualité du produit fini. La maitrise
des défauts géométriques au cours de la fabrication des pieéces mécaniques permet de garantir |z
qualité finale du produit. Le but n’est pas d’éviter a tout prix les défauts géométriques mais
seulement de les prévoir, les prendre en compte et vérifier que leurs effets permettront au produit
de respecter un besoin fonctionnel donné.

Pour choisir les défauts autorisés a une entité géométrique, il existe actuellement des normes
internationales de tolérancement. L'une des derniéres évolutions de ces normes est la création
d’'une norme mathématique de tolérancem@BINIE 944. Le but de cette derniére est de définir

de maniére mathématique les spécifications du tolérancement.

Bien qu’il y ait une demande pressente, de la part des industriels, il n’existe pas actuellement
d’'outils permettant de gérer entiérement le tolérancement tout au long du cycle de vie d’'un
systeme mécanique. Cette carence n'est pas due au fait d'un manque de recherche sur le
tolérancement, bien au contraire, elle serait plutdét due, en grande partie, au passé des normes de
tolérancement. En effet, ces derniéres de part leur historique sont plus orientées vers le contrble
des spécifications que vers I'analyse. En outre il reste également a résoudre des difficultés au
niveau fondamental sur la complexité des effets géométriques sur le comportement du systéme
mécanique.

Nous ne souhaitons pas ici remettre en cause les normes de tolérancement, mais plutét, proposel
une modélisation et des outils d’aide au tolérancement. Les récents travaux de Srinivasan sur la
mathématisation du tolérancement ont mis en évidence que ces outils d'aide au tolérancement
devaient prendre en compte une notion de balayage entre les zones de tolramcasdrod].

Nous proposerons, aprés avoir analysé certains aspects des normes de tolérancement, une
modélisation cinématique des zones de tolérances.

Nous avons décomposé notre étude en trois objectifs complémentaires montrant que la
modélisation cinématique de tolérances est un outil unifié d’aide au tolérancement.

Le premier objectif est de proposer une méthode de calcul pour le transfert des zones de
tolérances d’'un référentiel vers un autre référentiel. Cet outil est utilisable en phase d’analyse de
tolérance au cours de la conception ou de la fabrication.

Le deuxiéme aspect que nous mettons en évidence est le calcul des effets des modificateurs
d’état au maximum de matiére sur les dimensions des zones de tolérances. Ceci dans le but
d’analyser les assemblages de piéces mécaniques et d’éviter au pire des cas des interférence:
entre les pieces.

Le troisieme objectif de ce travail est de proposer une méthode de vérification des tolérances
géométriques comportant des modificateurs d’état au maximum de matiére.



12 Introduction

Dans le premier chapitre, nous présenterons les différentes étapes de I'analyse et de la synthése
de tolérances pour un assemblage. Puis nous effectuerons un état de I'art des différents modeéles
de tolérancement. Ceci pour permettre de comprendre les différentes étapes du tolérancement au
cours du cycle de vie d’'un assemblage. On remarquera en particulier la multiplicité des modéles
existants et le besoin de rechercher un modele unifié utilisable dans toutes les phases du cycle de
vie du produit.

Dans le deuxieme chapitre nous présenterons les spécifications normalisées utilisées dans la
définition des assemblages. Nous étudierons la création et I'association des références et des
systemes de références. Ces derniers sont des éléments primordiaux pour la définition
d’assemblages. Puis nous étudierons en détail les modificateurs d’état et leurs effets sur les
tolérances de localisation. Les modificateurs permettent de définir facilement des spécifications
liées aux assemblages. Nous détaillerons aussi les spécifications de raffinement des tolérances de
localisation. Nous mettrons en évidence, dans ce chapitre, que les modeles de balayages sont
bien adaptés pour modéliser pleinement les effets des modificateurs d’état.

Dans le troisieme chapitre, nous présenterons le modéle cinématique développé par Louis Rivest
[Rivest94d. Nous présenterons une extension de ce modéle afin de prendre en compte
I'existence, éventuelle, de boucles fermées dans le mécanisme cinématique virtuel. Ce modéle
permet de créer une structure cinématique qui balaye I'espace d’'une zone de tolérance. L’étude
de ce balayage permet de calculer I'union et I'intersection d’'un ensemble de zones de tolérances.
L’'union et l'intersection sont utilisées pour I'étude du transfert de tolérances ou au cours de la
validation d’'un assemblage. Nous proposons deux méthodes permettant de calculer I'union et
l'intersection de zones de tolérances de maniére analytique et générique.

Dans le quatrieme chapitre nous étudierons la vérification de pieces comportant des
modificateurs d’état au maximum de matiére. En effet, les effets induits par les modificateurs
d’état sont quelques fois difficilement vérifiables par des méthodes classiques de vérification
telles que les machines a mesurer tridimensionnelles ou les méthodes graphiqgues manuelles
(paper gaging Nous proposerons une méthode permettant de vérifier a la fois les aspects
gualitatifs de la réalisation d’'une entité, mais aussi les aspects quantitatifs en calculant,
notamment, la valeur actuelle des tolérances. Ces deux aspects sont importants, car ils
permettent, d’'une part de savoir si une piece est conforme aux spécifications de tolérancement
qui la définissent, et d’autre par de proposer une valeur permettant de quantifier le respect de ces
spécifications. lls mettent en évidence les entités a corriger pour les pieces de grande valeur
ajoutée, déclarées non conformes. Ces informations peuvent également étre utilisées dans le
cadre de la maitrise statistique de procédés pour contréler les dérives éventuelles du procédé
d’obtention des entités.

Finalement, nous proposons dans le cinquiéme chapitre une extension de la création des piéces
virtuelles et résultantes. Ces deux piéces permettant de calculer facilement I'assemblage de
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systeme mécanique sans prendre en compte linfinité de piéces possibles des classes
variationnelles.

L’ensemble de cette contribution permet de mettre en évidence l'apport des méthodes de
balayage aussi bien en analyse d’'assemblage, en fabrication (transfert de tolérances) qu’en
mesure.

La mise en place de ces outils s’appuiera sur des exemples montrant I'intérét des méthodes

proposées pour la création de tolérance, la vérification de ces dernieres, la fabrication et le
contr6le de piéces fabriquées.

L. PINO
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16 Chapitre 1Etat de I'art sur le tolérancement

1-1 Introduction

Le 20™siécle est slrement le siécle qui a vu le plus grand nombre de bouleversements
technologiques que 'humanité ait connu. En effet, depuis la fin &0 &cle, la révolution
industrielle a profondément changé notre vie quotidienne. Pour répondre aux besoins de la
société, la production industrielle a augmenté et de nouvelles techniques, telles que les chaines
de production, sont apparues. La principale devise de I'industrie gtaitluire de plus en plus,

en moins en moins de temps et au plus bas codt.

Pour réussir ce défi, les entreprises manufacturieres ont réorganisé leurs structures (bureaux
d’études, production, contrdle, etc..) et ont développé des techniques pour améliorer la qualité de
leurs produits. Ainsi, depuis le début des années 80, tout le cycle industriel du produit peut étre
géré par ordinateur. La conception (Conception Assistée par Ordinateur), la fabrication
(Fabrication Assistée par Ordinateur) et le contréle ont pu étre améliorés. La modélisation

géométrique des piéces constituant les produits a aussi évolué grace a la possibilité de
représenter des surfaces complexes telles que les surfaces de Bézier ou les BSplines.

Malheureusement, méme si la production est maintenant assurée par des machines outils a
commandes numériques, les piéces fabriquées ne pourront jamais correspondre exactement a
celles issues de la maquette numérique. En effet, les dispersions de fabrication ne peuvent pas
étre complétement éliminées mais seulement contrélées. La notion de tolérances introduite au
début du siécle, et standardisée par des normes internationales, permet de modéliser et de
classifier ces dispersions. Ces tolérances que l'on qualifie actuellement de tolérances
dimensionnelles, ont permis d'assurer la gestion de la qualité et de la géométrie des pieces
jusqu’au début des années 80.

Actuellement, la complexité de la géométrie des pieces a entrainé le développement d’outils de
plus en plus précis permettant d’'intégrer et de représenter les spécifications fonctionnelles ainsi
gue les dispersions de fabrication. Les industriels ont demandé la création de nouvelles normes
de tolérancement pouvant intégrer cette complexité. De nombreuses équipes de par le monde se
sont mises a travailler sur ce domaine. Ces travaux ont abouti, assez rapidement, a la naissance
de normes sur les tolérances géométrigues qui n'ont pas cessé dévoluer. Ces nouvelles
spécifications ne sont actuellement que partiellement traitées par les systemes de Conception et
Fabrication Assistée par Ordinateur (CFAO).

Le développement d'outils d’analyse et de synthése des tolérances est devenu un objectif
industriel primordial pour raccourcir les délais d'industrialisation des nouveaux produits et
réduire les codts induits par une cotation aux tolérances abusives. De plus, I'apparition de
nouvelles méthodes de travail telles que l'ingénierie simultanée, nécessite la mise en place
d’outils d’aide au tolérancement unifiés entre les métiers de la production.

L. PINO



1-2. Tolérancement dans les métiers de la production 17

De nombreuses publications proposent un état de I'art assez complet des différents outils et
utilisations du tolérancement

Etat de I'art généraMoelcker93, Rivest94g Ballot 954
Représentation des tolérancBey 91, Justerd?] ;

La théorie des tolérances et algorithmes d'inspedtiend91];
Spécification des toléranceBdllu 94, Mathieu974 ;
Analyse des tolérance€hase91,Nigam 95 ;

Synthese des toléranc&hpng92h Zhang94].

Le but de ce chapitre n’est pas de refaire un état de I'art exhaustif sur le tolérancement, mais de
présenter les travaux les plus récents et les plus novateurs.

1-2 Tolérancement dans les métiers de la production

Le liant entre les différents métiers qui interviennent dans le cycle de conception d’un ensemble
mécanique est le tolérancemedayarama9, SrinivasarB9, Zhang92h. Il participe a toutes

les étapes de la conception, de la fabrication et du contrdle d’'une piece. Les effets des choix de
tolérances ont des incidences sur la qualité de la piece et donc sur la qualité de I'assemblage
final. Ces choix peuvent aussi avoir une grande influence sur le prix de revient du produit fini.
Alors qu’aujourd’hui, une grande concurrence régne sur les différents marchés, la baisse du codt
des produits et la réduction des délais de production permettent de donner le bon produit, de
bonne qualité, au bon moment. Ce sont des facteurs déterminants pour permettre de conquérir un
marché. La maitrise des tolérances au plus juste et au plus tét permet de diminuer les délais et les
colts de production et donc, en partie, de diminuer le codt final d’'un produit.

La notion de pieces interchangeables et fonctionnellement équivalentes permet de garantir les
assemblages de pieces mécaniques et de diminuer les colts en évitant d’apparier les piéces entre
elles. Elle facilite en outre les opérations de maintenance.

Nous allons donc voir quelles sont les utilisations et les implications du tolérancement au cours
du cycle de vie d’'une piece, en détaillant les différentes influences des acteurs du cycle de
conception.

La figure 1 représente le cycle de Shewha8rifivasar97]. Les trois étapes (conception
fabrication et contrble) constituent urprocess» scientifique et dynamique de I'acquisition et
de la capitalisation des connaissances.

Pour commencer, le concepteur définit les différents types de tolérances ainsi que leurs valeurs
pour permettre de réaliser un besoin fonctionnel. Il doit tolérancer I'ensemble des entités
composant une piéce, aussi bien les entités fonctionnelles que celles qui ne le sont pas. C’est
donc de lui que part le tolérancement. Il devra s’appuyer sur son expérience, ainsi que sur des
hypothéses sur lescapabilités» des moyens de production. Les choix qu’il est amené a prendre
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18 Chapitre 1Etat de I'art sur le tolérancement

vont influer sur I'ensemble des étapes suivantes du cycle de vie du produit et donc sur le colt de
production. Il va essayer de définir au plus juste les tolérances permettant de réaliser les besoins
fonctionnels. Il doit donc calculer le comportement du systéeme mécanique et des piéces le

composant. |l doit prendre en compte les variations physiques des pieces pendant le

fonctionnement. Variations dues a la température, a la pression ou a n'importe quel phénoméne
physique que la piéce devra supporter. Le concepteur va exprimer tous ces besoins a l'aide de
tolérances.

ion

Fabrication Controle

Figurel : Cycle de création d’un produit d’aprés Stewhart.

Un autre point a prendre en compte au cours de la création du tolérancement est lié aux
contraintes de fabrication. Car le co(t du produit dépend entre autre de la fabrication. Des
tolérances trop faibles ou mal évaluées, entraineront la mise en ceuvre de moyens de production
trés précis et entraineront souvent un surcodt de fabrication. Un choix doit donc étre fait et un
compromis trouvé entre le colt minimum de réalisation et les besoins fonctionnels déja
exprimés. Le fabricant a donc besoin d’outils lui permettant de I'aider dans ses choix, comme par
exemple des outils de création automatique de gammes d’usinage ou des outils lui permettant de
calculer le transfert de tolérances et de simuler des usinages. En effet, il est difficile de transférer
une tolérance exprimée dans un référentiel vers un autre référentiel. De plus, il n’existe pas
encore d'outils d’aide aux calculs des accumulations des dispersions de fabrication sur la
réalisation d’'une entité, quand la définition de cette derniere est complexe. L'un des probléemes
qui se pose alors est de pouvoir vérifierci@pabilité d'un procédé et d'un processus de
fabrication pour un usinage donriéafmer99.

L’'avant derniére étape de la fabrication d’une piéce est son contrdle. Elle vise a vérifier que la
piece fabriquée est conforme aux spécifications définies par le bureau d’étude. Elle permet aussi
de vérifier les variations du procédé et du processus de fabrication pour éventuellement les
corriger. L'évolution numérique des moyens de contrdle actuels entraine une demande pour de
nouvelles méthodes permettant la mise en ceuvre de ces nouveaux moyens.
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Le dernier stade de la fabrication est 'assemblage des différentes piéces fabriquées ainsi que
I'essai de la mise en fonctionnement du produit. C’est souvent a ce stade que I'on se rend compte
des erreurs commises durant les opérations précédentes. C’'est pourquoi il faut des outils pour
étudier les assemblages et les effets des tolérances sur le fonctionnement de I'assemblage et ce
dés la conception. Le colt des prototypes physiques et le temps de réalisation de ceux-ci, devient
maintenant un handicap dans leur création. La maquette numérique doit remplacer les prototypes
physigues, mais elle nécessite de maitriser parfaitement les effets des tolérances de conception e
de fabrication sur le comportement de l'assemblage. L'analyse des différents états de
I'assemblage permet aussi de vérifier les jeux fonctionnels que I'on désirait réaliser.

Le procédé de création et de fabrication d’'un systeme mécanique nécessite la création d’'une
gamme de méthodes et d’outils permettant I'aide et la vérification du tolérancement.

1-3 Définition mathématique du tolérancement

L'étude des différents travaux sur le tolérancement nous a conduit a un classement en deux
niveaux d’abstractiofors de la création d’'un emable mécanique

1. Une abstraction au niveau de la piece

2. Une abstraction au niveau de I'assemblage.

Le premier niveau doit prendre en compte les effets et les hypothéses du niveau assemblage.
Nous allons voir en détail quelles sont les particularités de chaque niveau d’abstraction.

1-3.1 Abstraction au niveau de la piece

Le concepteur commence par définir la géométrie nominale des différentes pieces du
mécanisme. Cette géométrie nominale est une géométrie ou toutes les formes et les dimensions
sont parfaites sans aucun défaut géométrique. Bien qu’étant de plus en plus précis, les moyens de
fabrication actuels ne peuvent pas fabriquer des pieces avec une géométrie parfaite. Pour prendre
en compte les défauts inhérents a ces procédés, le concepteur est amené a autoriser un
dégradation contrélée du modele nominal. Pour cela, il adjoint, au modele nominal de la piéce,
des spécifications qui traduisent les variations admissibles des entités définissant la piéce. La
mise en place des tolérances est une fonction de conception qui intégre les contraintes liées aux

différents métiers de la production.

A l'aide des tolérances, les acteurs de la production raisonnent en terme de classe de piéces
respectant la méme fonction. Selon Ballu et MathiBall{i 94] les tolérances doivent traduire de
facon univoque les exigences fonctionnelles.

L'adjonction des tolérances est une abstraction au niveau de la piece qui définit une classe de
pieces qui sont
Fonctionnellement équivalentes

Interchangeables au niveau des opérations d’assemblage.
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Cette notion proposée par Requickeduichar7, RequichaB83 et reprise parJayaramai@9,
SrinivasarB9, Boyer91, Robinson98] s’appelle classe variationnelle. Les tolérances forment
une représentation de la classe variationnelle, c’est une facon simple de prendre en compte
l'infinité de pieces pouvant respecter la fonction.

Dans tout ce chapitre, la notion de tolérance ne signifie pas nécessairement des tolérances
normalisées mais les spécifications qui permettent au concepteur de définir une classe
variationnelle répondant a un besoin fonctionnel.

La notion de classe variationnelle proposée par RequiRkegujcha83], posséde les deux
propriétés de base suivantes :

- La classe variationnelle doit contenir la piece nominale.

- La classe variationnelle ne doit pas contraindre une portion ou une frontiere d'une entité
du solide a étre de forme parfaite ou en situation exacte (notion de zone de tolérance). Le
non-respect de cette propriété voudrait dire que tous les solides de la classe devraient
avoir une entité de forme parfaite ce qui est irréalisable.

La classe variationnelle est définie par la représentation nominale du solide complétée par des
spécifications des tolérances. Le solide nominal est le représentant de la classe.

Exemple:

La figure 2 montre une définition d’'un solide nominal. C’est un disque de diamétre 10mm et
d’épaisseur 1.5mm. La figuig définit une classe variationnelle a partir de ce solide nominal.
C’est I'ajout des tolérances dimensionnelles qui définit la classe variationnelle.

10 @10+0.1
1.5 || 1.5+0.1 |
Figure2 : Solide nominal Figure3 : Classe variationnelle

Aujourd’hui, le média de communication des métiers de la conception mécanique est le dessin

technique. C’est une représentation par différentes projections en 2D de la géométrie nominale

de la piéce avec un certain nombre d’annotations. Ces derniéres caractérisent la géométrie
nominale de la piece ainsi que ses dimensions et les défauts admissibles de cette géométrie
nominale a l'aide de toléranceyaramai®9, Mathieu974.
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Les normes de tolérancement existantes permettent de traduire en partie les exigences
fonctionnelles AFNOR 93, ASME 944. |l existe deux types de tolérances normalisées : les
tolérances dimensionnelles et les tolérances géométriques.

Les tolérances dimensionnelles portent sur des grandeurs de type longueur ou angle. Elles
limitent les dimensions locales réelles (distance entre deux points réels) d'un élément simple.

Les tolérances géométriques contrélent la géométrie des entités de la piéce (position orientation
et forme) AFNOR 93 ASME 94a, Srinivasar89, Mathieu97H (confére annexe A).

La mesure d’appartenance ou non a la classe variationnelle ne peut pas étre faite a l'aide de la
distance euclidienne classique. RequidRadquicha3], Boyer et StewartBoyer91] proposent
d’utiliser la distance de Hausdodhtre deux ensembles (ou entités ou solides) A:et B

d(A,B) = max{ _3up, dist@, B), sup, distb, A} (1)

oudist(a, B) représente la plus petite distance euclidienne entre ungeiiensembleB.

Boyer et Stewart ont montré que [l'utilisation de la distance de Hausdorff n’était pas encore
suffisante car elle impose des conditions sur les frontieres des solides qui n’étaient pas
acceptables en tolérancemdBoyer91]. lls ont donc proposé une nouvelle métrique s’appuyant
sur la distance Hausdorff

dw(A,B) = max{ d(A, B), ddA, dB)} 2
oudA représente la frontiere du solide
Les différentes métriques permettent de définir des notions liées a la topologie des solides.
Soit Sy un solide nominal donné. Soit une classe variationnelle associé&a La classe
variationnelle doit appartenir a I'ensemble des solides "Topologiquement équivalehis" a
[Boyer91].

Le paragraphe suivant présente le formalisme au niveau de I'assemblage.

1-3.2 Abstraction au niveau de I'assemblage

Alors qu'il existe de nombreux travaux au niveau de la piece, les travaux sur la normalisation des
spécifications au niveau de l'assemblage sont rares. Nous présentons, dans les paragraphes
suivants, les travaux les plus récents qui tentent de formaliser les spécifications d'assemblage en
s'inspirant des spécifications des solides. Ces travaux permettent en particulier une classification
des problémes, des niveaux de complexité et d'abstraction. lls utilisent une modélisation
rigoureuse des notions intuitives communément utiliséBequlicha83, Requicha2
SrinivasanB9, Boyer91, Robinson9§].

Nous utilisons la notation suivante
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22 Chapitre 1Etat de I'art sur le tolérancement

Soient:

- Msl'espace de modélisation des solides, c’est-a-dire I'espace de tous les r-set non vides.

- nle nombre de solides de 'assemblage.

- GCs le produit cartésien de n foidls. Cs est I'espace des configurations des solides.
Cs=MsX Mg X ... X Ms.

- M;I'espace des transformations rigides.

- C; le produit cartésien de n fold;. C; est I'espace des configurations des transformations
rigides.Ci= M(x M¢ X ... X M.

- Ca=Csx C; I'espace de configuration des assemblages.

- s=(8, S,..., S), un élément de I'espace de configuration des sdlides

-t =(Ty, To..., T), un élément de I'espace de configuration des transformations r@gides
Chaque Tpermet de définir la situation du solidel&@ns I'espace euclidien.

Définition 1 : Etat d'assemblage
Un état d'assemblage(s,t) de n composantes solides est un élément de l'espace de
configuration des assembladés
Intuitivement,a représente un agrégatsolides de forme fixe, dans une situation fixée
part. Chaque Sest associé a une transformatign T

Définition 2 : Assemblage nemariationnel

C’est un assemblage adecomposantes de forme fixe dont la situation peut varier de
facon contrblée.

As,Q ={a(s,t) [tIQ }
Ou Qest un sous-ensemble de l'espace des configurations des transformations Qigides
Q exprime l'interdépendance entre les pieces dans l'assemblage et le mouvement relatif des
pieces assemblées
Ce type d'assemblage est également appelé assemblage nominal par Requicha, mais nous
préférons la notion d'assemblage non-variatioriReb[nson98] qui permet d'éviter la confusion
qui consiste a considérer des pieces de formes idéales. En effet, les pieces considérées ici sont
des éléments de la classe variationnelle.
Définition 3 : Assemblage variationnel

Un assemblage variationn&| den composantes solides est défini par :

A = S% A(s, Q(s))

ousS = (Vo V1 ... V) etV représente la classe variationnelle correspondant a la comp8sante
de 'assemblage.
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A, peut étre également donné sous une autre forme

A,={a(st)|sTS ettTQ (s)}
Cette relation montre qué, est I'ensemble des assemblages de n composantes dans des
situations données p&X(s). La notationQ(s) met en évidence que le sous-enseniblde G
dépend de I'ensemble particulier de solglés chaque solide est associéQ)n Un assemblage
variationnel est un ensemble infini formé de tous les n-uplets de ssli@gmrtir deS. Chaque
s possédant un ensemble de déplacements aut@(s¢sLes solides Sde s sont choisis de
facon indépendante. Cette sélection indépendante des composantes traduit I'application du
principe d'interchangeabilité.

Modele mathématique Géomeétrie des composantes  Position relative des
solides composants solides
Etat d'assemblage Fixe Fixe
Assemblage non variationnel Fixe Variable
Assemblage variationnel Variable Variable

Tablel : Propriétés des modeles mathématiques de I'assemblage

Définition 4 : Assemblage géométriguement faisable
Un assemblage est géométriquement faisable lorsqu'il est possible de positionner les
différentes pieéces sans interférences entre ellesa@nit) un état de I'assemblage avec
s = (S, S, §) ett = (Ty, Ta..., Ty). Supposons que les composantesd&
l'assemblage sont définies dans un repere fixe mais arbitraire ;(SQitartransformation
rigide qui permet de positionner le solidedans ce repére. L'état de I'assemblage est
faisable si et seulement si :
T(S)C Ti(S) =& it} "i,ji{ 1,2,...,k
Un assemblage variationnel ou non variationnel est géométriguement faisable si et seulement si
chaqgue état d'assemblage le constituant est géométriquement faisable.
Une spécification d'assemblage estlide si elle correspond a au moins un assemblage
géométriquement faisable.
Une spécification d'assemblage msh ambiguési elle correspond a un seul assemblage.

Notons que ces définitions de faisabilité de I'assemblage utilisent indirectement la notion de
repéere fixe. Elles expriment le besoin d’avoir urrepére maitre»> pour vérifier la faisabilité.

Cette notion de repére maitre est bien sdre naturelle dans les systemes de CAO traitant des
assemblages. Nous utilisons I'hypothese de I'existence d’'un repére maitre pour le transfert de
tolérances et I'analyse d’assemblage (chapitres 3 et 5).
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24 Chapitre 1Etat de I'art sur le tolérancement

Généralement, les travaux sur éssemblagesels que la planification d’assemblages ou I'étude
de faisabilité de 'assemblage, se font a l'aidectkesses nofvariationnelles.

Pour étre performant, les outiBanalyse des assemblagedoivent prendre en compte les
tolérances (les classes variationnelles) en utilisant la nd@ssemblages variationnels

Nous allons maintenant voir les différentes méthodes pour effectuer I'analyse et la synthése de
tolérancement.

1-4 Outils d'analyse et de synthése des tolérances

Tous les acteurs de la production ont besoin d'outils d'analyse pour modéliser les effets des
tolérances selon leur point de vue. Par exemple, le concepteur doit vérifier que les pieces d'un
mécanisme s’assemblent bien entre elles. Le fabricant doit s'assurer de la capabilité du procédé et
du processus pour garantir les tolérances. Finalement, le métrologiste doit vérifier la conformité
des pieces aux spécifications. La figyrenontre I'ensemble des domaines et des outils qui
utilisent le tolérancement au cours de la fabrication d’'une piece.

Tolérances dimensionnelles et géométriques

| [ [ |

Tolérances Tolérances de Dispersions Tolérances  Ecarts des paramétres
fonctionnelles fabrication du procédé de contrdle de performance
Assemblage i 1 T 1 1
CAO CAPP FAO Controle CAT
Tolérancement I T It d
. 3 3 ests de
Statistique ~ Analyse de Synthése de MSP performance
Tolérancement au .— | tplérances tolérances Compensation
Pire des cas
Equations Modéles de coiits
Fonctionnelles
Tolérances 1D, 2D ou 3D Traitements mathématiques des tolérances

Modeleur volumique ou géométrie variationnelle

Figure4 : Domaines d'utilisation du tolérancemerhhng924

On remarque bien que le tolérancement est présent dans tous les stades de vie du produit. Il
découle de I'ensemble des acteurs qui travaillent sur la définition et la fabrication des piéces
mécaniques. Le support des tolérances est actuellement le modeleur volumique qui définit la
géométrie nominale du produit.

Notons que selon les industriels, les ingénieurs de conception admettent que, dans la plupart des
cas, l'allocation des tolérances est guidée par l'expérience passée de l'ingénieur et les données
descapabilitésdes procédés. Les tolérances sont rarement le résultat d'un calcul objectif de ce

L. PINO



1-4. Outils d'analyse et de synthése des tolérances 25

qui est nécessaire pour assurer au codt minimum la fonction que doit remplir le produit
[Schultheis®99|.

La difficulté de la définition du tolérancement vient des différents niveaux conceptuels ou I'on
définit et vérifie les besoins fonctionnels. Ces besoins sont définis au niveau de I'assemblage,
puis répartis sur chaque piece. Le tolérancement d’'un systéme mécanique est donc effectué sur
les piéces et non pas sur le mécanisme. Le passage entre ces différents niveaux n’est pas une
chose aisée. Il dépend fortement de I'expérience et des compétences des différents acteurs.

Sur la figure5 nous schématisons les différents niveaux de I'analyse des tolérances au cours de
la conception. A gauche de cette figure, se trouve I'abstraction au niveasskiblageC’est

a ce niveau que I'on définit les besoins fonctionnels de I'assemblage. Au niveau de l'assemblage,
on ne sait pas toujours exprimer en termes mathématiques (jeu ou écart) le besoin réel strict. On
dispose plutét de concepts, qui découlent de la pratique, tels que par exereftie piece doit

guider en translation cette autre piécd.e concepteur choisit en général les tolérances les plus
contraignantes pour garantir le fonctionnement et éviter les problémes ultéGeunse4,
Schultheis99].

Besoin fonctionnel définit par le concepteur
(réduction pour sécurité et/ou ignorance)

Répartition des écarts au niveau piéce

Besoin réel Spécifications normalisées

X Modélisations étude au pire des cas

T

Besoin fonctionnel au niveau assemblage Besoin fonctionnel au niveau piéce

Figure5 : Etapes de I'analyse

Une répartition des tolérances au niveau de chaque piéce est ensuite effectuée, ce qui permet de
définir le besoin fonctionnel réel au niveau piéce (partie droite de la fiyute répartition des

jeux sur la géométrie des pieces intervenant dans l'assemblage n'est pas toujours simple a
effectuer. Elle conduit tres souvent a une réduction du domaine de faisabilité au niveau de
chaque piece. Cette répartition résulte d'un compromis permanent entre les contraintes
antagonistes des différents métiers et la fonction a satisfaire.
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La traduction en tolérances normalisées des zones de faisabilité est une étape supplémentaire qui
réduit encore ce domaine. En effet les normes ne permettent pas de traduire tous les besoins
fonctionnels et peuvent entrainer des ambigutés d’interprétation entre les différents acteurs
[Ballu 94]. Des auteurs proposent méme de définir des nouvelles formes de zones de tolérances
pour garder des pieces fonctionnelles qui seraient rejetées par les zones de tolérances
traditionnelles Linares99g Linares99H.

hY

Afin d'effectuer les analyses nécessaires, l'utilisateur a souvent recours a des modeles
simplificateurs pour convertir les zones de tolérances en parametres ou modeles mathématiques.
On parle alors de classe variationnelle paramétriquener87, Requicha®2. Pour cela,
l'utilisateur pose des hypothéses simplificatrices, comme par exemple, la non-prise en compte
des défauts de forme, la perfection de la géométrie, etc.. Cette paramétrisation conduit a une
nouvelle réduction du domaine de faisabilité de I'assemblage.

D'autre part, l'analyse ne couvre pas nécessairement I'ensemble de la classe variationnelle
paramétrique, elle se limite souvent a I'étude au pire des cas. Ceci pour des raisons dues a la
complexité de calculs et a la longueur de ces derniers.

1-4.1 Analyse des tolérances

Une des fonctions que I'on doit vérifier est la faisabilité géométrique de I'assemblage. Cette
vérification peut étre faite dans la classe-manationnelle d'assemblage, ou, d'une facon plus
globale, mais souvent complexe, dans la classe variationReltenson98, Schultheis99].

Le concepteur peut aussi vérifier un comportement moins global de I'assemblage comme par
exemple, le jeu minimum entre deux piéces. Pour cela, il doit paramétrer les besoins fonctionnels
et les spécifications a I'aide d'une modélisation.

Le paramétrage consiste a choisir un modéle et des parameétres qui couvrent au mieux les zones
de tolérance a étudier.

L’'analyse des tolérances calcule les effets d'un choix des valeurs et des types de tolérances sur le
besoin fonctionnel que doit satisfaire le produit.

Le paramétrage aboutit souvent & une ou des équadéidagorme suivante
y=f (X1,X2, ..., %) 3
avec:
- ylavaleur de la fonction de conceptioreprésentant le besoin fonctionnel
- X la valeur du paramétre

Cette fonction est simple a modéliser dans le cas unidirectiddmeidet73] mais elle devient
complexe a calculer dans le cas de tolérancement tridimensi®uyd7]], suivant le modéle

utilisé. Le modéle de Bourdet et Ballot qui utilise les torseurs des petits déplacements permet
d’obtenir des équations comme I'équat®)riBallot 95k Ballot 97
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Selon cette définition, I'analyse permet de calcplmnnaissantet les valeurs des.

Cette maniére de présenter le probleme de I'analyse des tolérances a conduit a un ensemble de
modeles permettant de décrire les équations fonctionnelles. Nous détaillerons ces modeles dans
les paragraphes suivants.

Deux outils sont généralement utiligésur calculer I'analyse de la fonctibn
'analyse au pire des cas

'analyse statistique.

1-4.1.1 Analyse au «pire des cas

Il N’y a pas de définition rigoureuse de la notion de pire des cas. Généralement, elle découle des
notions développées dans le cas du tolérancement unidirectionnel.

Par exemple, si nous prennons les deux pieces définies a la@jgirgue nous supposons
gu’elles seront fabriquées sans aucun défaut géométriqgue. Nous pouvons nous demander quel
sera le jeu maximum entre les deux piéces dans le pire desNmmss pouvons modéliser les

deux diamétres dans un espace a une dimension. L'alésage aura deux pires cas limites. Le
premier, quand il sera a sa dimension minimum denhQ le second quand il sera a sa
dimension maximum de 10.06m. Pour le cylindre, de la méme maniére que pour le premier
pire cas sera obtenu quand l'arbre atteindra sa dimension minimum de 9.7 mm et le second
quand il atteindra sa dimension maximum de 9am®. Nous voyons facilement qu'avec ces
hypothéses, au pire des cas, le jeu maximum entre les deux piéces sera-867£0.85mm.

0.05 0
@104 & 9.75. 05

1 @0.1 A ) L 0.1 A

A

15=0.1

A

Figure6 : Définition d'un assemblage

Avec les hypotheses que nous avons faites, I'étude au pire des cas est simple. Cependant, la
modélisation se complique si nous prenons en compte les différents niveaux de défauts autorisés
au niveau de la géométrie.

La plupart des auteurs calculent le pire des cas en évaluant la valeur de la fbragion
I'équation3 pour les valeurs extrémes desCeci ne garantit pas que la valeurydsoit critique

pour ces valeursTurner87]. Cette hypothése suppose qlieest une fonction monotone.
Schultheiss et HinzeSghultheis®99 signalent que certains problemes qui apparaissent en cours
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de production sont dus au fait que le concepteur a ignoré, au cours de son étude, certains
parameétres gqu'il ne pensait pas critiques, alors qu'ils I'étaient. Ceci est d( aussi au fait que la
complexité du systeme mécanique, de sa cinématique et de sa géométrie produit des effets dont
l'ingénieur n'a pas immédiatement conscience au cours de I'analyse. Etant donné que le champ
d’étude est trop vaste pour étre totalement parcouru, I'ingénieur fait des hypothéses sur la
criticité de certains parametres pour réduire le champ d’investigation.

Nous pensons qu’il n'y a pas forcément une seule configuration des différentes pieces qui aboutit
au pire des cas du mécanisme. De méme qu'au niveau de la piéce, il n'y a pas une seule
configuration des parametres qui aboutit au pire cas possible pour la piece.

Les pires des casdoivent se trouver dans les limites de l'espace des configurations des
parameétres de la piéce ou de I'assemblage. lls doivent se trouver sur les singularités liées a la
cinématigue du mécanisme ou des zones de toléra@ieablpt98 Bennis99, Pino99ag
Pino99b].

Robinson propose une formulation inverse du probleme. Au lieu d’étudier la faisabilité de
'assemblage en fonction d'un tolérancement quelconque, il propose des regles pour définir un
tolérancement permettant directement de créer deux pieces particulieres de la classe
variationnelle. Les piéces au maximum et minimum de matiere. C’est avec ces pieces gue sera
effectué le calcul de la faisabilité et non pas avec l'ensemble des pieces de la classe
variationnelle. Ceci permet de simplifier I'étude au pire deskRabifson9§].

Pour vérifier la faisabilité de I'assemblage on utilise aussi des outils de calcul d’enveloppe. Ces
outils permettent de calculer I'enveloppe globale d’'une piéce en prenant en compte l'effet de
'ensemble des tolérances composant la piéce et de détecter les interférences entre ces
enveloppes, comme on le voit sur la figdrextraite de $chultheis99].

Figure7 : Détection des interférences a l'aide de I'enveloSoadiltheis99]

De tels outils d’analyse nécessitent de modéliser a la fois les pieces de la classe variationnelle et
la cinématique de I'assemblage. Le modele cinématique développé par Rivest répond en partie a
cette condition Rivest944, ainsi que les travaux de Srinivasan et Jayarardayafamai9,
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SrinivasamB9|, ceux de Joskowicz et Shack3ofkowicz97] et ceux de PairelHairel95,
Pairel97].

1-4.1.2 Analyse statistique

Il existe plusieurs raisons qui justifient l'utilisation des outils statistiques pour l'analyse des
tolérances. Ces raisons sont aussi bien d'ordre technique gu’économique. Nous citons ici les plus
pertinentes.

- Sauf certains cas extrémes, comme les pieces de sécurité en aéronautique, les plans de
contrble des pieces en production se basent généralement (sinon toujours) sur des
échantillonnages calculés et trés rarement sur un contréle a 100% des piéces.

- Le modele au pire des cas est un pessimigteorobabilité d'awir toutes les entités de
toutes les piéces de I'assemblage dans le pire des cas des états est quasiment nulle.

- Dautre part, il est probable qu’une partie des erreurs se compense entre les pieces lors de
I'assemblagedrinivasar9g].

- Les tolérances ont pour objectif de prendre en compte les dispersions de fabrication, or
certaines composantes des dispersions de fabrication sont de nature aléatoire.

- La derniére raison est liée aux exigences actuelles de la production et du marché. Elle est
due aux valeurs des tolérances qui sont de plus en plus réduites, en particulier dans les
domaines de I'électro-mécanique comme, par exemple, la fabrication des disques durs
pour ordinateur. Les tolérances assignées a ces composants sont plus réduites que les
capabilités des machines sur lesquelles elles sont produites. Il n'y a plus d'autre choix que
d'appliquer des hypotheses statistiques pour augmenter les tolérances afin de respecter les
capabilités des machines

L'hypothese statistique de base est celle d'accepter qu'un pourcentage raisonnable et calculé de
pieces ne satisfasse pas la fonction souhaitée (ou non conforme, en cas de spécification). D'autre
part, au moment du contréle, il est nécessaire d'avoir une population de piéces avant de déclarer
la conformité ou non de cette population. A notre connaissance, toutes les méthodes d'analyse
statistique utilisent une paramétrisation de la géométrie des pieces et travaillent principalement
sur l'exploitation de I'équatior8. La caractérisation de la fonctidifix,...,%) nécessite la
connaissance de la fonction de répartition de celle-ci. Suivant les hypothéses qu'on applique aux
distributions associées aux parametxgsil est possible d'identifier plus ou moins bien la
distribution dey. Dans la majorité des cas, on suppose que les variqlsiest indépendantes et
gu'elles sont distribuées selon une loi normale dont la moyenne est centrée sur la valeur nominale
et dont la valeur de la tolérance est égale a six fois I'écart type. Ces hypotheses associées al
théoreme de la loi centrale permettent de conclureyguix,,..., %) est également distribuée

selon une loi normale dont il est possible de calculer la moyenne et I'écart type aprés
linéarisation de la relatioB [Whitney93, Skowronski96, Skowronski97, Srinivasarf6]. Dans
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la réalité, les variableg sont rarement indépendantes, non centrées et ne suivent pas toujours
une loi normale. En plus, les modéles utilisent souvent des tolérances définies par des intervalles
et ne traitent pas directement les tolérances géométriques. On retrouvBatans20004 une

prise en compte des tolérances géométriques pour I'analyse statistique.

Cependant, les travaux de normalisation en tolérances statistigues sont en cours et vont
certainement permettre une avancée dans ce donsine/fsar97).

1-4.1.3 Hypothese du défaut de forme nul en analyse des tolérances

La plupart des modeles d’analyse des tolérances font I'hypothése que le défaut de forme des
surfaces est nul. Ainsi, une surface cylindrigue sera modélisée par un cylindre parfait. Cette
hypothese simplifie I'étude en ignorant les défauts de forme des différentes entités d’'une piece,
mais son utilisation implique un ensemble de conséquences qui ne sont pas toujours bien
percues. En faisant cette hypothése, un ensemble de spécifications définies par des tolérances
géométriques se confondent au cours de I'analyse.

Ainsi une tolérance de coaxialité et une tolérance de localisation sur un axe peuvent étre
modélisées et analysées de la méme maniere, les entités peuvent alors étre modélisées
uniquement par leur position et leur orientation.

Malgré ce défaut, cette hypothése est souvent incontournable, car la prise en compte de
l'ensemble des défauts de forme dans les modéles de tolérancement géométrique rend ces
derniers trop complexes et trop difficiles a étudier. Cependant elle permet, en simplifiant le
probleme, d’avoir déja une premiére approche assez voisine de la réalité, et suffisante dans la
plupart des problémes.

1-4.1.4 Accumulations des dispersions de fabrication

Au cours de la réalisation d’'une piece, il est nécessaire de mettre en ceuvre plusieurs procédés et
processus de fabrication. Les dispersions de fabrication sont dues a la fois au procédé et au
processus de fabrication, c’est-a-dire au choix du type d’'usinage, de la machine, des outils et des
porte-pieces qui vont permettre de réaliser la piece. D’autre part, la qualification des opérateurs
est certainement a prendre en compte. Dans la suite, nous désignerons par moyens de production,
le procédé et le processus de fabrication. Pour que la piece fabriqguée respecte les tolérances
définies en cours de conception, il faut vérifier que les moyens de production sont capables de
produire de telles piéces de maniere répétitive. Il est tres difficile de connaitre et d'utiliser la
capabilitédes moyens de productioRdrmer99].

Avec l'apparition des machines outils a commande numérique, on peut, aujourd’hui, réaliser un

ensemble d’entités dans une méme phase d’'usinage sans démonter la piece. Ceci permet, d’'une
part, de réduire les erreurs dues a la remise en position de la piéce et d’autre part, de réduire les
temps de production en évitant les démontages de la piéce. Les entités n’étant pas forcément
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définies par le concepteur dans le méme systeme de référence, il:faudra

Effectuer un transfert des différentes tolérances contrélant les entités dans le référentiel
de la machine.

Comparer ces tolérances ainsi exprimées avec les dispersions de fabrication du procédé
de fabrication pour vérifier que la machine est capable de réaliser la tolérance.

On parle aussi de simulation d'usinage ou d’analyse descendaatendt94, Bennis97,
Le Pivert99, Desrocher®9.

Le procédé inverse de I'analyse descendante est I'analyse ascendante. Dans ce cas, on cherche
vérifier que I'accumulation des dispersions des moyens de production, pour réaliser une entité,
est inférieure aux tolérances définissant cette emit@ihet95, Gaudet99.

1-4.2 Synthese des tolérances

La synthese des tolérances est un probléme plus complexe que lI'analyse des tolérances. Il vise a
trouver les valeurs des différentes tolérances participant a I'accomplissement d’'un besoin
fonctionnel, en optimisant le colt global de la production. La plupart des auteurs présentent la
synthese comme étant le probléme opposé de l'analyse, qui consiste a résoudre le probleme
suivant: trouver les connaissant I'expression flet les valeurs dg

Nous pensons plutdét qu’il existe plusieurs niveaux de syntheses de tolérances. Le plus
couramment présenté dans les publications est @gllibn cherche a trouver les valeurs des
tolérances qui minimisent le colt de production de la piece. Le respect du besoin fonctionnel est
pris comme une contrainte du probléme d’optimisation. Ceci nécessite donc de choisir un
modele de colt de production en fonction de la tolérance a réaliser. Les modeles utilisés sont des
modeles empiriqgues qui donnent seulement une idée du colt de réalisation des entités
[Zhang923 Zhang92h Zhang96]. Ce niveau de synthése suppose donc que I'on connaisse déja
les types de tolérances que I'on va appliquer aux différentes entités pour répondre au besoin
fonctionnel et que I'on a déja effectué une paramétrisation a I'aide d’'un modeéle. En patrticulier,
le choix des références est déja effectué.

Les autres niveaux de synthese des tolérances correspondent a des niveaux ou sm# éhoix

faire. C’est-a-dire ou ni les types des tolérances, ni le choix des références sont déja effectués par
I'utilisateur. On se rend compte que cela entraine une augmentation de la complexité des
problemes. Nassef et EIMaraghy, proposent d’une part, de choisir les procédés de fabrication qui
permettent d’avoir un codt optimal, puis de définir le type et les valeurs de tolérances de
fabrication pour rejeter le moins d’assemblages posdwzede7].

Gao et Chase proposent des outils pour calculer les dimensions des mécanismes et les variations
possibles des dimensions pour garantir une robustesse de ce d&zani@b [Ravaut99).
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On peut imaginer un modele de synthése de mécanismes couplé avec un systeme de syntheése des
tolérances. Le mécanisme et son tolérancement seront donc optimisés pour que le
fonctionnement du mécanisme soit robuste vis a vis des perturbations entrainées par les
variations des entités le composant avec un codt global optimum.

Une autre voie de recherche possible est d'utiliser des notions de logique floue pour satisfaire au
mieux l'ensemble de ces concepts antagonistes et trouver un compromis raisonnable
[Bennis2000. Cependan®Antonsson Antonssor@5 remarque qu’il faut bien distinguer la
modélisation floue des tolérances et la résolution en logique floue de Il'optimisation des
tolérances.

1-4.3 Controéle et inspection

Le contréle et la vérification des tolérances visent a vérifier que la piece fabriquée est conforme
aux spécifications définies par le concepteur. Les méthodes de contrdle se sont, elles aussi,
modernisées. Nous sommes passés du contréle par des outils de mesure de distance, tels que les
pieds a coulisse ou des verniers, etc. ou des outils de validation tels que les calibres de controle, a
un contrdle par palpage de nuages de points par une machine a mesurer tridimensionnelle
(MMT). Le palpage peut étre physique a l'aide d’une sphére, ou a distance a I'aide d’un laser ou
de franges d'interférences de lumiére. Ces nouveaux types de contrble posent des problemes liés
a lI'association entre le nuage de points généré et la surface théorique a contrdler. Des méthodes
telles que celle des petits déplacements proposée par Bourdet, permettent d’ajuster au mieux un

nuage de points a une surface théori@oaifdet95h Fortin 95].

L'autre probleme du contrdle par MMT et qu'il est tres difficile de simuler ce qu’un calibre
fonctionnel arrive facilement a faire. La simulation des mouvements d’'un calibre n’est pas une
chose aisée. Pairel a proposé un modéle se composant de calibreseriglodlantset ajustants

pour simuler ce contrble a l'aide d'une MMPdirel95, Pairel97]. Les calibres sont soit
élémentaires, soit composés. Les notions de priorités entre les différents calibres sont respectées.
Le calcul des déplacements des calibres est effectué a l'aide d’'une méthode des petits
déplacements.

C’est un modeéle simple qui permet de vérifier certaines spécifications évoluées comme celles
des exigences au maximum de matiére. Pairel, a I'instar de Srinivasan et Robinson, cherche a
créer des outils permettant au concepteur d’exprimer directement les besoins fonctionnels sans
passer par une représentation a I'aide de tolérances normalisées.

Il existe aussi des pratiques courantes permettant de contréler les tolérances de localisation de
pieces comportant des modificateurs d'étdEsagamiol, Foster94, Bourdet94, Fortin 95,
Bennis99, Pino994.
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1-4.4 Outils d’'ingénierie simultanée

Les modes de conception/fabrication/contréle actuels sont des boucles itératives ou le concepteur
fait des hypothéeses sur la capabilité des procédés pour l'aider a fixer différentes valeurs des
tolérances. Puis, la fabrication vérifie la possibilité de réaliser ces spécifications. Finalement, le
contrble s’assure que les moyens de production employés ont bien respecté les spécifications. Si
I'un des acteurs viole ces spécifications, le processus est répété et les valeurs modifiées jusqu’a
I'obtention d’une solution $rinivasar®3. Or, de nouveaux procédés de conception sont en
cours d’élaboration. Ce sont les processus d’ingénierie simultaogeufrent engineeringou
I'ensemble des acteurs travaillent simultanément sur un produit. Dans ces processus, le fait que
'analyse de la fabrication au plus tét dans le processus de conception, devrait permettre
d’optimiser au plus tot le tolérancemeWmtiflhelm 92]. Ceci devrait induire une diminution des

colts. Par contre, ceci implique d’avoir des outils d'analyse des tolérances, en conception et en
fabrication, plus rapides et pouvant travailler avec des données qui ne sont pas encore bien
définies. De nouveaux outils et modéles d’analyse sont donc a définir.

Ainsi, il existe de nombreux besoins pour étudier les assemblages, et les piéces les composant au
cours de la conception, de la fabrication et du contréle. Le but de notre travail est de proposer
une modélisation convenant a tous les acteurs et permettant de prendre en compte aussi bien le:
aspects liés a I'analyse du mécanisme, que les aspects liés a I'analyse d’une unigue piece, ceci el
conception, en fabrication ou au cours du contréle. Nous allons maintenant présenter les modeles
couramment utilisés dans lI'analyse et la synthése des tolérances.

1-5 Modéles de spécifications

Le besoin de faire de l'analyse a tous les niveaux de la production a conduit a I'émergence d'un
nombre important de modéles souvent spécifiques du métier traité. Il existe cependant des
approches qui tentent d'uniformiser les modéles pour l'ensemble des m@été@reeritos,
Mathieu974. Ces modéles représentent, en général, une approximation plus ou moins fidéle du
besoin fonctionnel ou de la spécification normalisée. Généralement, les modeles répondent aux
spécifications décrites par les normes, mais certains d’entre eux s’en écartent en jugeant qu’elles
ne sont pas completes ou mal adaptées.

Nous décrivons ci-apres les deux premiéres approches dans les modeéles de tolérancement.

Dans la premiere approche, le tolérancement est vu uniguement comme une partie de la
géométrie. Il est donc naturel que I'un des premiers modeles de tolérancement proposé par
Hillyard et Braid Hillyard 78] utilise les variations de la géométrie nominale pour modéliser les
différentes pieces. Pour ces auteurs, chaque dimension D d'une piece est définie en fonction de
la géométrie nominale G de cette piece. Les variations de la géométrie donneront les variations
des dimensions suivant I'équatict).(
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DD =J DG 4)
ou J représente une matrice jacobienne associée a la piéce. La piece est donc modélisée par une
représentation efil de fer ou chaque aréte de la piéce représente une barre dont la dimension
peut varier. La variation des dimensions des barres va engendrer la variation de la géométrie de
la piéce.
La deuxieme approche est celle de Requigteqgliichar7, Requicha83] qui ne regarde plus la
variation individuelle de chaque surface mais définit un modele par zone de tolérances. Ces
zones sont obtenues a l'aide d’'un décalage de la surface noroffsdg (Une surface fabriquée
sera conforme si elle est réalisée a l'intérieur de cette zone.

Nous allons maintenant présenter dans les paragraphes suivants les spécificités de chaque
modele découlant de ces deux approches historiques.

1-5.1 Modeles par décalage de surface

Le modeéle proposé par Requicha pour représenter un solide, repose sur la notion mathématique
de r-set. Ce sont des ensembles bornés, fermés, réguliers et semi—analytiques. Ces notions de
r-set sont les bases des modeleurs CSG proposés par Requicha dont les opérations booléennes
sont régulariséeRjequichar7].

De plus, Requicha propose la notion de classes variationnelles. Ces classes permettent de définir
'ensemble des piéces que I'on peut associer a un solide nominal et qui répondent a un méme
besoin fonctionnel. Généralement, cette classe est obtenue par un décalage des surfaces
nominales de chaque entité composant la piece, par une sphére. Ceci permet de définir une zone
de toléranceRequicha83].

Une piece réelle respectera les tolérances si 'ensemble des surfaces des entités se trouvent dans
leurs zones de tolérance respectives. La figumésente la définition de la classe variationnelle

(figure 8a) ainsi que la définition des zones de tolérance correspondant a chaque entité de la
piece (figure8b). La piéce fabriquée est ici conforme a ses tolérances car I'ensemble de ses
surfaces se trouvent dans la zone de tolérance correspondante.

Comme l'ont souligné Farmer et Gladman, cette définition des zones de tolérance n’était pas
conforme aux spécifications de I'époque. Elle ne permettait pas, de représenter 'ensemble des
spécifications normaliséeBdrmer8g|.

Notons cependant que le but de Requicha était de trouver un modéle qui permet d’exprimer une
alternative aux normes de I'époque.
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Figure8 : Modele de décalage de surface de Requicha

Srinivasan et Jayaraman reprennent la définition des classes variationdajlasarmar@9,
SrinivasarB89. Une partie de ces travaux ont abouti a la définition mathématique de la notion de
maximum et minimum de matiere a l'aide d’'un balayage de deux sphéres sur une surface
quelconque ASME 944.

Bien que les travaux de Requicha définissent des spécifications qui sont loin des normalisations
de I'époque, ils permettent de lancer les bases d’'un modele qui s’éloigne des dépendances
technologiques et propose des notions mathématiques et théoriques a l'aide d’'un formalisme
rigoureux pour définir les zones de tolérances.

Requicha a lancé un caillou dans la marre du tolérancement, caillou qui a engendré un certain
nombre de vagues qui ont abouti a une profusion de modeéles différents pour améliorer les
normes de tolérancement et les faire évoluer pour qu’elles soient en accord avec les outils de
conception, de fabrication et de contréle d’aujourd’hui et de demain. Les remous sont loin de

s'arréter.

1-5.2 Modele des exigences fonctionnelles sur les frontiéres virtuelles

L’approche proposée par Srinivasan et Jayaraman est une continuation des travaux de Requicha.
Elle traduit les besoins fonctionnels de l'assemblage en introduisant la notion d’exigences
fonctionnelles sur les frontieres virtuellesVirfual Boundary Requirements VBR).
[Srinivasar85, Jayaramai@9

lls associent a chaque surface définissant la frontiere d’'un solide wesfgaoe ainsi que des
opérateurs de décalage. Cette association permet de généraliser les exigences de cotation at
maximum et au minimum de matiere. Ceci permet de créer des demi-espaces ou la matiére de la
piece doit se trouver, et trouve un application directe en assemblage. A l'aide de cette notion
d’exigence sur les frontiéres virtuelles, I'analyse de I'assemblage du mécanisme se fait en
étudiant la non-interférence des desspaces générés. Nous reviendrons par la suite sur ces
travaux.
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Pour Jayaraman et Srinivasan, les tolérances normalisées sont de deuxeypedérances
inconditionnelles Unconditional tolerance et les tolérances conditionnelle€opditional
tolerance.

Les tolérances inconditionnelles spécifient que les variations permises a la géométrie d’'une
entité ne dépendent pas de I'état de l'entité réelle. En général, toutes les spécifgatmns
égard aux dimension(®FS) sont des tolérances inconditionnelles.

Au contraire, les tolérances conditionnelles spécifient que les variations permises de la géométrie
dépendent de I'état de I'entité réelle. Les tolérances au maximum et minimum de matiére sont
des tolérances conditionnelles.

Les tolérances conditionnelles peuvent étre traduites en exigences fonctionnelles sur les
frontiéres virtuelles (VBR). La notion d’exigence sur les frontiéres virtuelles permet de définir le
besoin fonctionnel lié a I'assemblage. Cependant elle ne donne aucune valeur aux tolérances
gu'’il faudra choisir pour assurer ce besoin. C’est donc a I'aide de tolérances conditionnelles que
le concepteur pourra exprimer ces besoins. Malheureusement, le passage entre les VBR et les
tolérances conditionnelles n’est pas unique, ni direct. Il n’existe a I’heure actuelle aucun outil de
traduction entre ces deux modeéles, bien que Srinivasan et Jayaraman aient proposé quelques
voies de recherch&finivasar85s, Srinivasar89].

Srinivasan reprend la sémantigue mathématique du tolérancement proposée par Requicha
[RequichaB83, Srinivasarf3]. Cette sémantique est définie selon la procédure dinspection
théorique suivante

Une piéce fabriquéB, modélisée par un solidg satisfait une spécification de tolérafcesi
et seulement si il existe une décompositiordddles frontieres d®) en des sous-ensembles
Gi (appelés surfaces actuelles de P) tels:que

E G =dP.

Il existe une correspondance bijective entre les élément§; det les surfaces
nominales des entités du solideS,

Chaque entit&; satisfait une assertiok; associeée a I'entitié; correspondante.

Les assertionsy; sont souvent de la forme«il existe une zone de tolérance... qui
contient...»

Une pieceP est conforme si et seulement si la procédure d’inspection précédente est
respectée.

Srinivasan propose une classification des zones de tolérance géométriques en trois catégories
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1. Les zones de tolérance de type |

Il existe une zone de tolérange soumise a des contraintes qui dépendent du type de la
tolérance (c’est-a-dire, de forme, de dimension, de position ou d’orientation), telles que
Gl z.
Par exemple, une zone de tolérance de cylindricité est une zone de tolérance de type | car elle
s’applique a la frontiére réelle du cylindre.

2. Les zones de tolérance de type Il
En utilisant des procédures d’'association (d'ajustement et de limitation) une entité
U
géométriqueDi est extraite a partir d&;. Alors il existe une zone de tolérariesoumise a

. u.
des contraintes telles qu | Z.

Par exemple, une tolérance de perpendicularité appliquée a I'axe d’'un cylindre par rapport a un
plan définit une zone tolérance de type Il. En effet, I'axe du cylindre est déduit de la mesure de la
surface réelle du cylindre. Cet axe est contraint d’étre dans la zone de tolérance de
perpendicularite;.

3. Les zones de tolérance de type: llI

En utilisant des procédures d'ajustement, on obtient une entité de forme parfqiteagit

. . o, A
comme un substitut d&. Alors, les paramétres de forme et/ou de positioG;divent étre
contenus dans un intervalle paramétrique. Cet intervalle définit une zone de tolérance dans
I'espace des paramétres.

Par exemple, la localisation d’'une surface plane par rapport a un systeme de référence peut étre
réalisée en associant un plan théoriqgue a la surface réelle du plan. Puis en vérifiant que les
parametres définissant le plan théorique sont dans un domaine prédéfini. Ce domaine est la zone
de tolérance de type lll. Par exemple si le plan est défini par une équation du type
z=ax +by+c, alors la variation des parametres a, b et ¢ forme la zone de tolérance de type lll.

Les frontiéres virtuelles traduisent les besoins fonctionnels emfitigs zones de tolérance de

type | (nous verrons par la suite comment sont définies ces frontieres virtuelles). Si pour des
raisons d’analyse, on veut connaitre la tolérance permise sur différents parametres de la zone de
tolérance de type |, alors il faut convertir cette derniere en une zone de type lll. Les tolérances
sur les parametres sont appelées tolérances conditionneédeslitional Tolerancéscar les
frontiéres de ce domaine conduisent a une interdépendance entre les paranratasar89|.

De plus, depuis peu, une attention est portée sur le probléme inleecsdcul de I'effet collectif
de la tolérance de forme, de dimension, de position et d'orientation d’'une entité sur une entité
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unique ou un groupe d’entité. Ce probleme consiste a rechercher la zone de tolérance de type |
connaissant la zone de tolérance de type Il ou lll. Srinivasan a aussi monté le besoin d’outils de
balayage gweep pour pouvoir étudier cette conversion des zones de type Il et lll en une zone de
type 1. Il propose d'utiliser des opérations d’union et d’intersection des piéces pour réaliser cette
opération Srinivasar9g].

Les méthodes que nous allons mettre en ceuvre dans les prochains chapitres sont des méthodes de
balayage qui permettent de traduire une zone de type Il ou Il en zone de type | et inversement.

1-5.3 Piece virtuelle et piece résultante

L'un des modeles de tolérancement qui utilise le plus la notion de maximum et minimum de
matiére est celui proposé par RobinsBoljinson9g]. Il propose un ensemble de contraintes sur

les tolérances définissant la piéce. Ceci permet de définir la notion de piéce au maximum et
minimum de matiére. Ces deux piéces sont les deux représentants de I'ensemble des piéces que
I'on peut fabriquer tout en respectant les spécifications. Elles permettent de contrdler 'ensemble
des pieces de la classe variationnelle car chaque piéce de la classe variationnelle doit étre
contenue par la piece au minimum de matiére et doit contenir la piece au maximum de matiére.

En éliminant certaines contraintes des pieces au maximum de matiére, Robinson propose de
définir deux nouvelles piecesla piéce résultante et la piece virtuellRopinson97,
Robinson98. Ces deux pieces n'appartiennent plus a la classe variationnelle mais elles
englobent ou sont englobées par I'ensemble des solides de la classe. Les travaux de Robinson
étendent donc les notions définies par Requicha et par Srinivasan et trouvent une application
directe dans l'analyse et le contrdle des pieces, car la piece au maximum de matiére peut agir
comme un gabarit de contrdle pour 'ensemble des piéces de la classe variationnelle.

A l'instar de Srinivasan, le but de Robinson était de proposer de nouvelles spécifications
permettant d’aider le concepteur a exprimer les besoins fonctionnels liés notamment a
'assemblage.

1-5.4 Modeles cinématiques

De nombreux modéles utilisent le fait que les variations des tolérances peuvent étre modélisées a
l'aide d’outils permettant de décrire la cinématique des solides. L'étude de la variation de cette
cinématique permet d’analyser les variations des tolérances.

1-5.4.1 Structure cinématique

Un modele novateur est le modéle cinématique de tolérance proposé par Rivest. Ce dernier
permet de réaliser un balayage de la zone de tolérance a l'aide d'une structure cinématique.
[Rivest94g Rivest94h. Ce modele peut effectuer le balayage de I'ensemble de I'espace des
zones de tolérance définies par la norme ASMENIE 943 ASME 944. En outre, il permet
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d’'associer des structures cinématiques pour former une chaine de toléCaencexiéle permet

de calculer le transfert d'une tolérance définie dans un référentiel, vers un autre référentiel en
modélisant simplement la chaine de tolérances comprise entre ces deux référentiels. A l'aide du
méme modéle, on peut aussi calculer I'analyse ascendante de tolérances c'est-a-dire le calcul de:
dispersions de fabricatioNos travaux utilisent directement ce modéle et nous présenterons dans
les chapitres 3 et 5 des extensions et des applications de ce dernier.

1-5.4.2 Géométrie variationnelle

Light et Gossard ont proposé un outil permettant de calculer la réduction des contraintes
modélisant la géométrie d’'un solide (en 2Djght 82]. lls définissent pour cela une matrice
jacobienne associée a la géométrie du solide En utilisant certaines propriétés de la matrice
jacobienne, on peut valider une cotation. Ceci permet de vérifier la consistance des différentes
contraintes entre les éléments constituant le solide, en prenant en compte les variations possibles
des valeurs des parametres. Une application possible est le stockage d’'une famille de produits
avec la liste des valeurs des dimensions des différentes variantes du produit.

1-5.4.3 Dimensionnement cinématique des mécanismes

Un assemblage est constitué de différentes piéces. Au cours de la fabrication, les dimensions de
ces derniéres peuvent varier. Il est intéressant de regarder comment réagit 'assemblage a ces
variations de dimensions. En effet, si on peut connaitre la contribution de la variation d’'un
parameétre sur la fonction d’assemblage, on pourra optimiser la fabrication des parameétres les
plus prépondérants. C’est ce que I'on appelle I'analyse de sensibilité d’un assemblage.

L’'analyse de la sensibilité découle de I'analyse des tolérances. Chase et Huo proposent d’utiliser
des polygones représentant les boucles vectorielles, modélisant les différentes interactions entre
les pieces d’'un mécanisme et de regarder I'effet des variations des dimensions des polygones.
Pour trouver quelles sont les dimensions les plus critiques dans le comportement du mécanisme,
on calcule les valeurs des dimensions donnant le mécanisme le moins sensible aux variations de
ces dimensions. On parle alors de mécanisme robuRekifsor85 Gao95 Huo 96,
Ravaut99].

Enfin, une autre étude possible est de trouver le domaine de faisabilité du mécanisme en fonction
des variations de ses dimensions puis, d'allouer les différentes tolérances de fabrication pour que
le domaine couvert par ces tolérances soit optinCinaged]].

1-5.5 Modeles paramétriques

La modélisation paramétrique des tolérances proposée par Turner présente I'espace de faisabilité
comme étant I'espace des paramétres qui vérifient la condition fonctionhetteef87]. Il a

appliqué cette paramétrisation a un modeleur CSG pour former ce qu'il a appelé un CVG
(Constructive Variational GeomedryCe modeleur, nommé GEOTOL, permet de définir des

L. PINO



40 Chapitre 1Etat de I'art sur le tolérancement

solides ainsi que des tolérances sur les entités composant ces derniers, mais aussi de modéliser
'assemblage des différents solides les uns par rapport aux autres, en ajoutant des contraintes
entre les différents solides.

1-5.6 Tolérancement vectoriel

Le modéle de tolérancement vectoriel a été proposé par WWirz[93]. Il propose de
modéliser la position de chaque surface par un point et un vecteur. Il faut donc quatre vecteurs
indépendants pour modéliser I'état et la situation d’une entité. Un vecteur pour la position, un
pour l'orientation, un pour la forme et un pour la dimension. A chaque vecteur sont associées
deux variables une pour I'état nominal et I'autre pour la déviation de cet état.

dimension

Vecteur
dimension

Vecteur
Position

Figure9 : Modele vectoriel de Wirtz

Ce modeéle utilisant uniguement des vecteurs pour décrire chaque entité, il faut pouvoir associer
un référentiel non-ambigu de la piéce pour pouvoir positionner les différentes entités réelles. Ce
modele permet de lier les défauts des surfaces a leurs défauts de fabrication.

Gaunet a proposé d'utiliser ce modele de tolérancement vectoriel mais de maniere différente
[Gaunet94]. En effet, il associe a ce modéle les travaux effectués par Clément, Riviere et
Temmerman Clément94, Riviere93] sur les Surfaces Associées Technologiquement et
Topologiquement (SATT) ainsi que le modéle des petits déplacements proposé par Bourdet
[Bourdet95d. Le torseur des petits déplacements permet ici de modéliser les spécifications ainsi
gue les déviations entre la surface nominale et la surface de substitution. Gaunpbutilcsda

un échantillonnage des points de la surface nomiGderfet94)..

Les SATT reposent sur la notion des groupes de déplacements et définissent 7 classes de
surfaces. Un SATT est une paire de surfaces d'un méme solide associées pour des raisons
fonctionnelles. Un SATT, permet de définir les paramétres nécessaires pour positionner une
surface par rapport a une autre surface ou a un autre SATT. Le SATT d’une piéce comportant
surfaces est construit par des reclassements successifs des surfaces en SATT. Il y a 28 cas
d’associations dénombrés et 13 sont utilisés dans le tolérancement et le dimensiorirdement.
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notion de systeme de référence est définie a l'aide d’Eléments Géométriques de Référence
Minimum (EGRM). Dans chaque classe de surfaces globalement invariantes, on peut trouver des
éléments géométriques de référence minimum tels que le point, la droite et le plan, nécessaires et
suffisants pour définir le sous groupe de déplacement. Cet élément sera un EGRM.

L'idée de base des SATT est gu'il est avantageux de décrire 'ensemble des contraintes de
positionnement relatif de deux sous-ensembles géométriques comme une entitdeSADIT
[Riviere 93, Clément94, Gaunet94, Temmermard8]

1-6 Normalisation du tolérancement

Les normes de tolérancement actuelles résultent de la généralisation des procédés appliqués dan:
les différentes industries au cours des années passées. Chaque industrie et chaque métier avai
ses propres méthodes de création et de notation pour définir aussi bien la géométrie d’'une piéce,
que les tolérances qui lui sont associées. Pour simplifier les échanges entre toutes ces industries
et métiers, les organismes de normalisation ont créé des normes de dessin et de tolérancemen
reflétant ces pratiques industrielles. Les premiéres normes furent les normes de tolérancement
dimensionnel. Elles sont définies a 'aide de tableaux donnant la valeur de I'ajustement entre un
arbre et un alésage en fonction, d’une part, de la précision que I'on veut donner a cet ajustement
et d’autre part, du diametre des deux éléments. Les ajustements seront donc glissants, justes ou
serrés suivant le besoin que I'on veut réaliser. Ceci permet de créer toute une gamme d’outillages
standardisés permettant de répondre aux valeurs définies par la norme. Il en résulte ainsi une
réduction des colts de l'outillage de fabrication (forets et alésoirs) et de contréle (calibre de
contrle entre/ n'entre pas) grace a la standardisation de ces valeurs. Cela permet aussi de
faciliter I'interchangeabilité des pieces ainsi définies et fabriquées.

Néanmoins, cette norme ne permet d’assurer que les dimensions des éléments ajustables. Elle ne
permet pas de définir et de garantir la géométrie de ces éléments. C’est pour cela, que I'on a
normalisé les tolérances géométriques. Cependant il existe encore des décalages entre les
spécifications fonctionnelles du concepteur et leurs expressions en tolérances normalisées. Des
travaux sont en cours pour essayer de faire évoluer les normalisations pour pouvoir exprimer les
différents besoins fonctionnels et ceci sans équivoque possible.

Le tolérancement géométrique normalisé n’est qu’une représentation graphique. Il souleve donc
diverses interprétations mathématiques possibles. Il existe des travaux pour améliorer le
tolérancement et pour enlever les ambigutés d’interprétatidiatifiieu9s ainsi que pour
normaliser de maniére mathématique les tolérances géométriques. Ces travaux ont abouti a la
création de la premiere norme mathématique de tolérancement : la normeYAINEM1994

[ASME 94. Dans la suite, nous utiliserons les interprétations mathématiques de cette norme.
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1-6.1 Vérification de la syntaxe des tolérances

Les normes de tolérances sont des représentations graphiques, ce qui les rend facilement
identifiables par ’lhomme. Néanmoins, ce sont des représentations en 2 dimensions d’'un modele
ayant 3 dimensions ce qui laisse une grande part a l'interprétation de leur signification par
'homme. De plus, elles ne permettent pas de décrire completement les spécifications
fonctionnelles Ballu 94, Mathieu95, Mathieu97. Ceci entraine souvent des ambigLlités et des
erreurs d’interprétation sémantiques et syntaxiques entre deux acteurs. Il en résulte qu’un grand
nombre de tolérances portées sur un dessin de définition ne sont pas correctes aux niveaux de
leur syntaxe et de leur sens défini par les normes de tolérancement. Les erreurs sont soit liées a la
représentation graphique, soit liées a une mauvaise spécification des références ou a des
spécifications géométriques que I'on ne peut pas vérifier. La piece ne pourra pas étre fabriquée
ou contrblée de maniere a assurer le besoin fonctionnel pour lequel elle a été concue. Il faut donc
des outils permettant de vérifier la syntaxe et le sens des tolérances utilisées, pour vérifier si une
surface peut étre prise comme référence ou si une tolérance spécifique a un sens précis sur une
entité donnée. Ceci est un probleme complexe car les normes ne prennent ni en compte les
dimensions intrinseques des entités ni leur topoldgiedaux92, Ballot 953 Mathieu95].

En résumé, il existe des travaux pour définir des outils d’aide a I'analyse du tolérancement, des
travaux sur la normalisation des tolérances, et des travaux sur des modélisations mathématiques
des tolérances. Nous allons maintenant présenter les différentes voies de recherche au niveau des
modéles utilisés pour inclure les tolérances dans les outils de CFAO.

1-7 Tolérancement et modeleurs volumigques

L’'apparition des modeleurs volumiques n'a pas beaucoup fait évoluer les normes de
tolérancement du fait de la diversité des modeleurs Ceci n’est pas fait pour faciliter la mise en
place de normes de tolérancement adaptées aux modeleurs de volumiques 3D.

Le probleme vient du fait qu’'un modeleur est congu pour définir la géométrie nominale du solide
et non pas les variations de cette derniére. L'ajout de tolérances dans le modeleur volumique
entraine des possibilités de variation de la géométrie et donc des potentialités de perte de validité
du modéle du solide.

1-7.1 Modeleurs volumiques

Il existe actuellement différents logiciels de CAO et CFAO. Chacun d’eux est capable de définir
une géométrie nominale. Le cceur d’'un logiciel de CAO est un modeleur volumique. Il existe
différents types de modeleurs volumiques que I'on peut classer en différentes catégories suivant
la maniere dont sont définis les solides.

La premiere famille de modeleurs est celle qui est basée sur un partitionnement de I'espace
proposé par la théorie desseét. Le modeéle le plus couramment utilisé est le modele CSG
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(Constructive Solid GeomejryRequichar7, Arbab90]. Il représente les solides 3D par des
opérations booléennes régularisées (union, intersection et différence) entre différentes primitives
simples (parallélépipéde, pyramide, cylindre, sphére, etc.). Un solide est donc un arbre dont les
feuilles sont des primitives élémentaires et les n ceuds sont des opérations booléennes. La téte d
I'arbre représentera le solide final. Ce modéle est tres sinigbermet toujours de représenter

un solide physiqguement réalisable. En effet, la régularisation des opérations bogheemets
d’éliminer les entités qui ne sont pas 2D-manifothdh95. Ces entités ne respectent pas les
équations d’Euler et ne sont pas des solides physiqguement réalisables. Le principal défaut des
modeleurs CSG est qu'il est trés difficile de retrouver les informations sur les frontieres du solide
(faces, arétes...). Ceci est tres génant pour pouvoir appliquer des tolérances sur ces entités.

Il existe une autre représentation trés peu utilisée en mécaniqgue mais utilisée pour les
représentations en réalité virtuelle et dans les jeux vidéo. C’est la représentation par partition de
I'espace par des hyperpla(Boundary Space Partitionindg)Yhibault87]. Dans ce modéle BSP,

un solide est représenté a l'aide d’'un arbre en tant que la réunion d’'un ensemble d’hyperplans.
Cette représentation a les mémes inconvénients pour retrouver les faces du solide que le modeéle
CSG. Un cas particulier de cette représentation est le modéle ddieaegher82. Dans ce

modele, I'espace est représenté par un cube découpé récursivement en huit cubes plus petits. Le
solide est donc représenté par un arbre coloré dont chaque n ceud comporte huit descendants dar
le cas 3D (quatre dans le cas d'un quadtree 2D). Chaque nceud a une couleur qui est, soit
blanche, si le nceud n’'a pas de descentlast;a-diresi le cube est vide de matiére, soit noire si

le cube est rempli de matiere, soit de couleur grise si un des descendants du cube peut comporter
de la matiere. Les feuilles de I'arbre sont donc noires ou blanches, les nceuds de l'arbre étant
gris.

Il existe aussi des modeleurs permettant de représenter des objets non 2D-manifold. C’est-a-dire
des objets contenant des faces ou des arétes ou des pointShiate35]. C’est une alternative

a la théorie des r-set. Cela permet de représenter des entités qui ne seraient pas représentables p
les r-set. Mais cela peut aussi représenter des solides que l'on ne peut pas construire
physiquement.

Le modele par représentation des frontieres ou B{Repndary Representatiome représente

le solide que par I'ensemble de ses frontieres (point, arétes et surfaces). Le solide est donc
représenté par un graphe liant les différentes frontieres le composant. L'inconvénient de ce
modele est qu’il peut trés vite dégénérer c’est-a-dire qu'il est tres facile de ne plus représenter un
solide valide. Il existe des modeleurs hybrides qui comportent un modeleur CSG et un modeleur
B-Rep qui représentent simultanément le méme solide

Une autre particularité des modeleurs volumiques est la maniere dont sont stockées les
dimensions des différentes entités. Les dimensions peuvent étre figées dés leur création ou alors
elles peuvent étre variables au cours de l'utilisation. Cette possibilité de variation permet de

définir des affectations entre les différentes variables, on parle alors de modeleur paramétrique.
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On peut aussi poser des relations plus complexes entre les variables, on parle alors de modeleur
variationnel.

Pour les modeleurs paramétriques, la résolution de 'ensemble de contraintes imposées au solide
doit aboutir a un solide unique. Or le modele de solide peut devenir invalide suivant les valeurs
gue l'on donne aux différents parametres contrbélant les entités. Il se peut, par exemple, que
certaines des contraintes entre les différents parameétres tels que la distance entre deux axes de
cylindres, la longueur d’'un élément, etc., ne permettent pas de trouver un solide qui respecte
'ensemble de ces contraintes. Il faut donc constamment vérifier que les relations entre les
différents parametres permettent d’obtenir un solide.

Pour palier a la profusion des modéles volumiques possibles, le comité international de
normalisation est en train de mettre au point un protocole d’échange de données. Ce protocole
STEP @Gtandard Exchange of Product Data Mgdglermet de spécifier comment sont
représentées et échangées, entre deux ordinateurs, les données définissant un produit
[ISO 10303. Ces données peuvent étre, entre autres, sa géométrie ou les tolérances ajoutées aux
solides le composant (Part 47 de la norme ISO 10303). Le but de la formulation STEP est de
donner un modeéle unique et cohérent pour la représentation et I'échange de données entre les
différents métiers. Les spécifications de I'échange de tolérance reprennent en partie le
formalisme de la norme ASME Y14.B4llu 94].

1-7.2 Intégration du tolérancement dans les modeleurs XAO

Depuis que les ordinateurs ont permis de définir la géométrie d’une piece, on a essayé d’inclure
dans les modéles de solides un modele de représentation des tolérances. L'un des premiers
modeles de tolérancement ajouté a un modele de solides est celui proposé par Requicha sur le
modeleur CSG PADL-2 de l'université de RochesRadquichad3].

Turner a proposé un modele paramétrique CSG (GEOTOL) permettant de spécifier les
tolérances comme des parametres de variations de la géométrie ndminals?7.

Tous ces modéles ne sont pas adaptés a une utilisation courante dans les milieux de la
fabrication. Les modeles CSG et BRep ne sont pas adaptés a représenter des objets tolérancés
comme le préconise la norme. Seuls les modeleurs non-manifolds le pourraient peut étre
[Ballot 954. Certains modeleurs ne pourront méme jamais étre utilisés pour spécifier des
tolérances. C’est le cas par exemple du modele octree, car il ne permet méme pas de spécifier la
géométrie nominale. Cependant ce modele est utile pour avoir une idée grossiere de cette
géomeétrie et il peut méme étre utilisé pour aider les calculs de balayage ou de modélisation des
solides.

Il existe néanmoins de grands efforts industriels pour permettre d’intégrer le tolérancement dans

un logiciel de CFAO. Notons par exemple I'intégration des SATT dans le logiciel CATIA © de
Dassault SystemeSplomon®7]. Du module TI/TOL 3D+ © de Pr&ngineer. Module
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développé a l'université de Young sur les travaux de Chaae9p]. Une comparaison des
différents outils d’aide au tolérancement dans des modeleurs CFAO a été faite par Salomons
[Salomon®7]. De nombreux travaux devront encore avoir lieu avant de disposer d’outils
complets permettant le traitement, a I'aide d’ordinateur, de tous les aspects du tolérancement
dans le cycle de vie du produit.

1-8 Conclusion

Il existe actuellement une grande demande de la part des industriels d’outils permettant
d’analyser et de maitriser le tolérancement de systemes mécaniques. Il y a, depuis une quinzaine
d’années, une profusion de travaux sur le tolérancement, mais pour le moment, il n’existe aucun
modéle unifié pour 'ensemble des acteurs participant a la conception et a la fabrication d’'un
produit. Néanmoins, les normes de tolérancement commencent a prendre en compte les aspects
d’analyse mathématique du tolérancement.

Les méthodes d’analyse des classes variationnelles sont encore en phase de gestation. On
remarque cependant une tendance des travaux de recherche vers les méthodes de balayage pol
I'analyse les classes variationnelles.

Dans le chapitre suivant, nous présentons les spécifications généralement utilisées pour définir
un assemblage.
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48 Chapitre 2 Analyse des spécifications en assemblage

2-1 Introduction

L'objectif de ce chapitre est de présenter les spécifications normalisées et notamment celles
utilisées pour exprimer les besoins de I'assemblage. Nous nous attacherons particulierement a
présenter les problemes liés a la création des systémes de références, ainsi que ceux liés a
l'utilisation des modificateurs d’état.

Nous nous intéresserons a la création des systémes de référence car leur spécification et leur
contrble est une des choses importantes qu’il faut maitriser pour bien concevoir une piéce et un
assemblage.

Nous attacherons une importance aux modificateurs d’état car ils permettent de spécifier
facilement des besoins fonctionnels grace a la définition des conditions (ou états) virtuelles et
résultantes. Par contre, ces spécifications sont trés peu utilisées et rarement traitées par les
logiciels de calculs disponibleéiiselmetti9s]. Ceci est dU au fait que leurs effets ne sont pas
toujours bien compris et rendent leur utilisation un peu complexe dans certainG'ess.
pourquoi, nous allons expliquer dans les prochains paragraphes I'ensemble de leurs effets aussi
bien pour la conception, pour la fabrication que pour le contrdle.

Finalement pour faciliter les explications nécessaires aux chapitres suivants, nous analyserons les
tolérances de localisation pour des groupes d’entités, ainsi que les tolérances de localisation
combinées.

2-2 Définitions et notions de base

Pour définir les limites de variations autorisées a la géométrie et aux surfaces d’'une piéce, |l
existe un ensemble de spécifications normalisées. On trouvera dans l'annexe A un rappel des
définitions de base de ces spécificatioN§ E 04-552, NF E 04-554, NF E 04-555 NF E 04-

559 AFNOR93 ASME 944. Dans ce paragraphe, nous présentons essentiellement les
définitions et les spécifications importantes pour la fonction de I'assemblage.

2-2.1 Caractérisation d'une entité dimensionnelle

La figure 10 nous montre le dessin de définition d’'un arbre dont on a tolérancé I'axe par une
tolérance de position au maximum de matiére relativement au plan A. Sur la droite de la figure
sont représentées I'ensemble des dimensions possibles de 'arbre.

Détaillons maintenant les dimensions et les états de 'arbre.

- Dimension d’assemblage pour un élément exté(ictual mating sizeDay : Dimension
du plus petit élément de forme parfaite qui peut étre circonscrit autour de I'élément et qui
tangente la surface aux points les plus hauts. On utilise aussi la dimension d’assemblage
orienté par le référentiel. C’est donc le plus petit élément de forme parfaite orienté par le
référentiel et qui tangente la surface aux points les plus hauts. Par exemple, si I'on prend la
piece de la figurdO la dimension d’assemblage orientée par la référence primaire sera le
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plus petit cylindre perpendiculaire au plan A, circonscrit autour de I'arbre et qui tangente la
surface de l'arbre aux points les plus hauts. Dans la suite, la dimension d’assemblage
orientée sera représentée par le symbajg.

- Dimension d’assemblage pour un élément intérPur ) : Dimension du plus grand
élément de forme parfaite qui peut étre inscrit autour de I'’élément et qui tangente la surface
aux points les plus hauts.

- Etat au maximum de matiérenéximum material condition Etat de I'élément considéré
lorsque, en tout endroit, il est a la dimension telle que I'élément ait le maximum de matiére.
Exemple, le diameétre maximal d’'un arbre ou le diameétre minimal d’'un alésage.

- Etat au minimum de matieren{nimum material condition Etat de I'élément considéré
lorsque, en tout endroit, il est a la dimension limite telle que I'élément ait le minimum de
matiere. Exemple, le diamétre minimal d’'un arbre ou le diamétre maximal d’'un alésage.

- Dimension au maximum de mati@guc ( maximum material condition sjzeDimension
définissant I'état au maximum de matiére d’'un élément.

- Dimension au minimum de matieBamc ( minimum material condition sigeDimension
définissant I'état au minimum de matiere d’'un élément.

- Dimension de la zone de tolérante Diameétreou épaisseur de la zone de tolérance
nominale. Par exemple 0.1 dans le cas de la fiire

+0.08
65
DCV = 668
> 01w A
/%
// to=0.1
Dmmc = 6.58 N\\% /\ Etat au maximum de matiére
+\ J/ Dimc=6.5

FigurelO: Interprétation des différentes dimensions d’un arbre

2-2.2 Calcul de la dimension d’assemblage

Au cours de I'étude des modificateurs de tolérance, on a souvent recours au calcul du plus grand
cylindre orienté par le systeme de référence et inscrit dans un alésage. Car c’est ce cylindre qui
est utile au niveau de I'assemblage. Il représente le plus grand cylindre orienté que I'on puisse
assembler a la piece réelle.

Nous allons présenter deux fagons pour calculer les dimensions de ce cylindre.
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La caractérisation d'un alésage donné peut étre faite de deux maniéres. Soit on connait la
dimension d'assemblage du cylindaet(lal mating sizeainsi que son orientation par rapport a

I'axe Z. Soit on connait le nuage de points définissant l'alésage. Dans le premier cas, le cylindre
peut étre vu comme ayant une orientation dompgar rapport a lI'axe Z (figudel). Du point de

vue des pieces a assembler, on peut décrire ce cylindre par le plus grand cylindre vide
perpendiculaire au plan et inscrit dans le cylindre actuel. Sur la figliree diamétre de ce
cylindre est représenté pfagwo.

La recherche du diamétre de ce cylindre particulier est connue sous le nhom du probleme du
"Large empty circle(LEC).

Srinivasan et Jayaramadalyaramai9] proposent une méthode donnant le diametre exact du
cercle LEC. Il faut simplement disposer du diameétre d'assemblagedu cylindre, de son
orientationq par rapport au plan X et de la hauteurdu cylindre. La valeur du diametre du
cercle LEC est donnée par I'équation suivante

«/DAMZ—W2 Siwé Dam ousi [w<Dam etsin(@) 3 w/ Dyyl

i
Dawo =1 - S
AMO ™2 Dy Secf)) —w tan@) sinon ©)
Dam
/
/
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/ , ; \ A
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/ —>»

Figurell: Modélisation d'un alésage

Les sections supérieure et inférieure du cylindre sont des ellipses. Leurs formes et positions
permettent de définir le diamétre du cercle LEC. Ce dernier peut avoir deux points de contact
avec chaque ellipse dans le cas de la premiere condition de I'éduaiionin point de contact

avec chaque ellipse dans le cas de la deuxiéme condition de I'éGuaiete méthode suppose

gue l'on ait déja calculé le cylindre enveloppe de l'alésatgal mating envelopeCe cylindre

est obtenu par association d'un cylindre de forme parfaite avec le nuage de points. Le processus
d'obtention du nuage de points et I'association de la surface de forme parfaite est hors de propos
de cet article on pourra trouver dans les travaux de Bourdet, Mathieu et Balhd¢to5h ou

de Fortin et Chatelaiff-ortin 95] des précisions pour calculer ce cylindre.

Jackman et al.Jackmard4] définissent une autre méthode pour trouver ce cercle LEC en
utilisant directement le nuage des points du cylindre réel sans passer par une association de
surface. Ce nuage est obtenu a partir d'une machine a mesurer tridimensionnelle puis est projeté
sur un plan XY perpendiculaire a I'axe Z. lls supposent que les points sont uniformément répartis
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autour du cylindre. Une fois le nuage projeté sur le plan XY, la recherche du plus grand cercle
inscrit dans ce nuage et ne contenant pas de point peut étre résolue par la construction du
diagramme de Voronoi associé au nuaBe En effet, une des propriétés du diagramme de
Voronoi est que chaque sommet de ce diagramme est le centre d’'un cercle passant par trois
points et ne contenant pas d'autres points. Preparata et SiRaepa§t85 ont montré que les
propriétés du diagramme de Voronoi, d'un ensemble de points dans le plan, permettaient de
calculer le cercle LEC. D'aprés Preparata et Shamos, le centre du cercle LEC est soit un des
sommets du diagramme de Voronoi, soit l'intersection de I'enveloppe convexe du nuage de
points avec une des arétes du diagramme. Mais étant donné que le nuage de points et trés proche
d'une forme circulaire, Jackman et al. supposent que le centre du cercle LEC est toujours sur un
sommet du diagramme de Voronoi. L'algorithme utilisé par Preparata et Shamos, permet tout en
construisant le diagramme de Voronoi, de calculer le centre et le rayon du cercle LEC.

La méthode proposée par Srinivasan sera utilisée surtout pour calculer I'effet théorique d'une
tolérance ou d'un modificateur. En effet, cette méthode n'a besoin que des données
mathématiques définissant l'alésage. Elle pourra donc étre incluse dans un logiciel d'aide au
tolérancement ou d'analyse et synthese des tolérances. La méthode proposée par Jackman et al
nécessite la connaissance du nuage de points de l'alésage, elle alors sera utilisée pendant les
phases de contrble des pieces réelles.

2-3 Reéférences et systeme de réféerences

Selon la norme NF E 10-105, une référence spécifiée sur un dessin, est un élément géométrique
théorique auquel se rapportent les éléments tolérancés.

C’est le concepteur qui spécifie sur le dessin de définition les différentes entités qui seront
utilisées pour construire les références spécifiées.

Les références posent trois problemes spécifiques
le choix des éléments de référence (surfaces réelles)
le choix de la surface théorique a associer a la surface;réelle

le choix des priorités des références spécifiées dans leur association aux éléments de
référence pendant la construction du systéme de référence.

Le choix des surfaces qui seront des références dépend en grande partie des exigences
fonctionnelles notamment celles de I'assemblage. Les piéces sont tolérancées et fabriquées
séparément. Les surfaces de références permettent en partie de caractériser les interfaces entr
les pieces du systéme mécanique.

Le choix d’'une surface comme référence n’est pas facile a faire. Il résulte de la fonction que
doivent réaliser les pieces, de leurs interfaces, de leur topologie et de leurs dimensions. Il
n'existe pas de travaux spécifiques qui conduisent & un choix rigoureux dans les cas complexes.
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Néanmoins, certains auteurs ont proposé quelques regles pour les cas gingBéndttios,
Turner92], [Sudarsar®g].

Figurel2: Création d’'un assemblage de deux piéces

La figure 12 propose la définition d’'un assemblage entre deux piéces. Sur la figunmus
proposons un choix de références pour les deux piéces qui reflete leurs interfaces. Ce choix n’est
pas unique, on aurait pu tout aussi bien prendre comme référence B l'autre coté du U et comme
référence B’ l'autre coté du rectangle. On aurait aussi pu prendre comme référence toute autre
surface de la piece comme par exemple les plans médians du U ou du rectangle.

Figurel3: Choix possibles des références

2-3.1 Priorité des références

Lorsque I'on définit un systeme de références spécifiées, il faut tenir compte de I'ordre dans
lequel on spécifie ces références. Car étant donné que chaque référence restreint les degrés de
liberté du systéme de référence, un ordre différent de construction conduira a un systeme de
référence différent. Si les pieces sont nominales et de forme parfaite, le changement d’ordre
d'une référence n'a souvent aucun effet, alors qu’'en pratique, étant donné que lI'on a une
association entre une référence de forme parfaite et une surface réelle de forme imparfaite,
I'ordre des références conduira a des résultats différents. La figunentre deux exemples de
référentiel pour la piéce rectangulaire. Sur la figl#e, la référence primaire est le plan A et la
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référence secondaire est le plan B perpendiculaire a A. Sur la figuréa référence primaire

est le plan B et la référence secondaire est le plan A perpendiculaire au plan B. Ces deux
exemples montrent bien que le fait d’associer des références dans un ordre différent conduira
généralement a des systemes de référence différents.

Le choix de l'ordre des références dans la construction du systeme de référence est primordial
car c’est de lui que dépend l'interprétation des tolérances associées au systéeme de référence. Le
choix de cette priorité dans la construction d’'un référentiel peut étre lié, par exemple, a la
séquence d’assemblage des piéces ou a la maniére dont vont spontanément se positionner le:
piéces les unes par rapport aux autres.

A A

(a) A primaire, B secondaire (b) B primaire, A secondaire
Figurel4 : Différentes priorités des références

Dans I'exemple précédent de la figut8 nous avons choisi les surfaces pouvant étre des
références pour la définition des deux piéces de I'assemblage. Néanmoins, nous n'avons pas
précisé I'ordre dans lequel les références pourraient étre utilisées dans la création d’'un systeme
de référence. Cet ordre est lui aussi souvent di a des besoins fonctionnels. Ainsi, si nous
regardons I'assemblage définit sur la figliBe nous remarquons que les deux pieces sont en
appui potentiel sur deux surfaces. Ces surfaces ont été choisies pour étre des références comme
le montre la figurd 3.

Si I'on veut créer un systeme de référence pour la piece rectangulaire, deux choix sont possibles
Soit la référence A est la référence primaire et la référence B est la référence segondaire
Soit la référence B est la référence primaire et la référence A est la référence secondaire.

Ainsi, si I'on considére que le but de I'assemblage est de permettre a la piece en U de guider en
translation la piece rectangulaire. Suivant les dimensions effectives des piéces, I'appui
prépondérant se fera sur l'une ou l'autre des surfaces du rectangle. C'est a partir de cette
fonctionnalité que le choix de la priorité des références sera fait par le concepteur.
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2-3.2 Association des références

Une référence est une surface de forme parfaite qui est plus ou moins contrainte
géométriqguement suivant son ordre de précédence dans la construction du systeme de référence.
Elle peut étre simple si elle est définie a partir d’'une seule entité élémentaire (point, droit, plan).
Un systeme de référence est un ensemble de plusieurs références en orientation théorique exacte
(orientation nominale). La norme NF ajoute que la position des références est uniqgue mais dans
le cas de l'utilisation du maximum de matiére sur une référence, le systeme de référence peut
devenir flottant.

Les piéces réelles ne pouvant généralement pas étre de forme parfaite. Il subsiste toujours un
défaut dans leur forme, position et orientation. Il faut donc effectuer une opération d’association
entre la surface réelle et la surface parfaite qui va servir de référence.

Cette association entre les surfaces théoriques parfaites et les surfaces réelles pose un vrai
probleme. Plusieurs travaux ont proposé différentes méthodes permettant d’effectuer cette
association Jathieu95, Mathieu97h Ballot 954. Les normes de tolérancement elles-mémes
proposent deux solutions différentes pour le cas de I'association d’'une référence primaire plane.
Ainsi, la norme ISO propose que l'association d’une référence soit la surface théorique parfaite
qui permet de limiter la distance entre la surface réelle et la surface théoriquel@gure

Le critere d'association de référence par la minimisation du défaut de forme conduit
généralement & une association assez réaliste entre les deux surfaces. Néanmoins, quand le
défaut de forme est assez prononcé sur une partie de la référence fyudes cas
d’associations plus réalistes peuvent étre mis en ceuvre. Pairel propose de minimiser le volume
entre les deux surfaces au lieu de minimiser le défaut de fExarel95)].

Répartition des

points de contact

|

Défaut de forme minimal Volume minimal

Figurel5: Différentes associations d’une surface plane

La norme ASME Y14.5.1M94 propose une autre méthode d’association de référence pour les
références primaires planes. Cette norme tente de formaliser mathématiquement le fait que la
mise en position d’une surface réelle dépend de la maniére dont elle va librement se positionner
par rapport a la surface théoriqueSME 940. La prise en compte des défauts de forme
dépendra de la répartition des points de contact entre les deux surfaces. La norme propose ainsi
un algorithme pour vérifier qu’une surface peut étre prise comme référence.
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La grande différence avec les autres méthodes d’association est que I'association de référence
peut ne pas étre unique. Il pourra exister plusieurs surfaces planes qui satisfassent le critere
d’association. Une référence plane qui respecte le critere d’association de la norme ASME sera
appeléaéférence candidatcandidate datui

La non unicité de la référence complique I'analyse et le contréle des pieces. Pour accepter une
piece il suffit de trouver une référence candidate pour laquelle la piece est conforme aux
spécifications. Mais pour rejeter une piece, il faudra trouver lI'ensemble des références
candidates et vérifier qu’aucune ne permet a la piece de respecter les spécifications. Ceci est
d’autant plus complexe si le systéme de référence est constitué de plusieurs références et que,
pour chacune des références, il existe plusieurs références candidates.

Les autres formulations, et la norme ISO par exemple, aboutissent a une seule et unique

référence spécifiée.

La seconde différence avec les criteres associations précédents est que l'association de

références peut aboutir a ce qu’aucune référence théorique ne puisse étre associée a la piec
réelle. Ceci arrive quand les défauts de forme de la surface réelle sont trop importants pour que

cette surface puisse jouer le réle de référence.

Maintenant que nous avons relevé un certain nombre de points sur la création des systemes de
références, analysons les tenants et les aboutissants des tolérances de localisation.

2-3.3 Assemblage statique contre alignement des références

Lors de I'étude des assemblages, il faut bien veiller a ce que I'assemblage entre les différentes

pieces suive les mémes regles au cours de I'étude. Il faut donc faire attention a la phase

d’association de surfaces. En effet, comme le montre RobifRsurison9g], étant donné que

I'on associe une surface de forme parfaite a la surface réelle, on peut assembler les piéces de
deux manieres différentssit :

par assemblage statique ou isostatique
par alignement des références.

Prenons un exemple simple pour illustrer la différence entre les deux méthodes. Ld8igure
nous montre la définition de deux piéces a assembler.
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»IC] A

o ||l ] o

a) Piéce 1 b) Piece 2

Figurel6 : Définition de deux pieces a assembler

2-3.3.1 Assemblage statique

Dans le cas de I'assemblage statique, on recherche la mise en situation isostatique des deux
pieces c'est-a-diren contact plan sur 3 points, un contact linéaire sur 2 points et un contact
ponctuel (figurel?7). Ceci se résume a la mise en situation des deux piéces de la maniéere
suivante:

- Le plan A est en contact avec le plan A’ en au moins trois points.
- Le plan B est en contact avec le plan B’ en au moins deux points.
- Le plan C est en contact avec le plan C’' en au moins un point.

- L’alésage de la piéce 1 doit entourer le cylindre de la piece 2.

Figurel7: Assemblage statique des deux piéces de la fithure

2-3.3.2 Alignement de référence

L’alignement de référence cherche a aligner les deux systemes de références aprés les avoir
construit séparément pour chaque piéce. Ceci se résume de la maniére suivante
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1. On établit le systeme de référence de la piece 1

a) Le plan A est un plan en contact avec au moins trois points de la surface A et qui
n'intersecte pas avec l'intérieur de la piéce 1.

b) Le plan B est un plan, orthogonal au plan A, qui est en contact avec au moins deux points
de la surface B et qui n'intersecte pas l'intérieur de la piéce 1.

c) Le plan C est un plan, orthogonal au plan A et au plan B et qui est en contact avec au
moins un point de la surface C sans interférer avec l'intérieur de la piece 1.

2) On établit le systéeme de référence de la piéce 2

a) Le plan A’ est un plan en contact avec au moins trois points de la surface A’ et qui
n'intersecte pas avec l'intérieur de la piéce 2.

b) Le plan B’ est un plan, orthogonal au plan A’, qui est en contact avec au moins deux
points de la surface B’ et qui n’intersecte pas l'intérieur de la piece 2.

c) Le plan C’ est un plan orthogonal au plan A’ et au plan B’ et qui est en contact avec au
moins un point de la surface C’ sans interférer avec I'intérieur de la piéce 2.

3) On positionne la piece 1 et 2 en faisant coincider le plan A avec le plan A’, B avec B’, C
avec C'.

4) L’alésage de la piece 1 doit entourer le cylindre de la piéce 2.

Figurel8: Assemblage par alignement de références des deux pieces précédentes

Dans la plupart des cas ces deux méthodes donnent des résultats différents.

On remarquera que dans le cas de I'assemblage par alignement des référencé8)fitpse

pieces peuvent ne pas étre en contact. Cette méthode d’étude de I'assemblage est plus facile ¢
mettre en ceuvre que la méthode d’assemblage statique. Ceci est di au fait qu’elle utilise
simplementla mise en coincidence des références associées et non pas le contact entre deux

surfaces réelles.

2-4 Modificateurs d'état
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Il existe deux types dmodificateurs d’état. Chacun de ces modificateurs spécifie la maniéere
dont varie la taille de la zone de tolérance en fonction de la dimension de I'élément fabriqué.

le modificateur au maximum de matiere (MMﬁnbole@ );
le modificateur au minimum de matiére (LMC symb@ ).

Par défaut, pour des entités dimensionnelles, les tolérances géométriques sont appliquées sans
égard aux dimensions. L'utilisation d’un modificateur au maximum ou minimum de matiere doit
étre spécifiée a l'aide des symbc®; et@ respectivement.

Un modificateur d’état appliqgué a une tolérance géométrigue est appelé modificateur
d’application. Il permet de spécifier de quelle maniére la taille de la zone de tolérance peut
évoluer en fonction de I'état dimensionnel de I'élément réel. On ne peut donc appliquer un
modificateur d’application que sur des €léments dimensionnels (alésage, arbre, rainure...).

La figure 19 montre comment écrire un modificateur d’application sur une tolérance de
localisation. Le modificateur d’application est un modificateur sur I'élément tolérancé. On ajoute

en fait le symbolt@ a coté de la valeur de la tolérance dans le cadre de tolérance.

o W AB

Figurel9: Modificateur d’application au maximum de matiere

On peut aussi ajouter un modificateur d’état sur une ou plusieurs références dans le cadre de
tolérance. On parle alors de modificateurs de référence. Cette référence doit étre un élément
dimensionnel. La figur20 montre comment écrire une tolérance de localisation avec un
modificateur d’application au maximum de matiére et un modificateur de référence au maximum
de matiere sur la référence primaire A.

D MAM B

Figure20: Modificateur de référence au maximum de matiere

Généralement, on ne définit de modificateur de référence au maximum ou au minimum de
matiere que si 'on a déja un modificateur d’application au maximum ou au minimum de
matiere. La figur&21 montre I'emploi possible mais discutabkofter94] d’'un modificateur de
référence au maximum de matiére pour contrdler une zone de tolérance sans modificateur
d’application.

4] AM B

Figure21: Exemple discutable d’utilisation d’'un modificateur de référence
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2-4.1 La fonction des modificateurs d'état

L’application d’'un modificateur d’état au maximum de matiére sur une tolérance de localisation
contrélant un élément dimensionnel permet d’augmenter la taille de la zone de tolérance de
localisation des que I'élément s’écarte de ses dimensions au maximum de matiere. Cette
augmentation est limitée par le fait que les dimensions de I'élément fabriqué doivent étre
comprises entre ses dimensions au maximum de matiére et ses dimensions au minimum de
matiere. Le fait que I'on puisse faire varier la taille de la zone de tolérance en fonction des
dimensions de I'élément fabriqué permet entre autres d’assurer deux principes utiles en
assemblage.

- Facilitation de I'assemblage : L'application du principe du maximum de matiére sur une
tolérance de localisation permet de définir une zone ou la matiére ne doit pas se trouver
quel que soit I'état dimensionnel de I'élément fabriqué. Cette zone sera appelée condition
virtuelle. Si l'assemblage des conditions virtuelles de deux pieces est valide alors
'assemblage des piéces respectant ces conditions virtuelles est également valide.
L’interchangeabilité des pieces est alors garantie. Les conditions virtuelles sont la
traduction exacte des exigences sur les frontiéres virtuelles (VBR) définies par Srinivasan
et Jayaramargrinivasar85, Jayarama@9, Srinivasar89].

- Assouplissement de la fabrication : Dés que I'on augmente la précision au niveau
géométrique et dimensionnel d’'une entité, le colt de réalisation de cette entité peut
devenir important. L'utilisation de modificateur au maximum de matiére permet au cours
de la fabrication un assouplissement de la zone de tolérance. Car plus le défaut
dimensionnel de I'entité s’éloigne des conditions au maximum de matiere plus le défaut
géométrique admissible de I'entité pourra étre important. Si on maitrise la dimension de
I'entité fabriquée, on peut assouplir les conditions de fabrication contrblant les défauts
géométriques de l'entité. On peut par exemple utiliser un montage d'usinage moins
performant mais aussi moins cher. Inversement, si on maitrise les défauts géométriques de
I'entité fabriquée, on pourra assouplir les défauts dimensionnels admissibles de I'entité
fabriquée. Cette facilité de balance entre les défauts géométriques et dimensionnels
permet donc de répartir les tolérances lors de la fabrication tout en réalisant des piéces qui
respectent les conditions fonctionnelles. Il en résulte une plus grand facilité de réalisation
ou un codt de fabrication rédukdster94, Meadows95, Rivest94d.

Les modificateurs au maximum de matiere et au minimum de matiére permettent de définir, en
méme temps, une zone ou la matiére doit étre et une zone ou la matiére ne doit pas étre. Le but
premier d’'un modificateur au maximum de matiére est de définir une zone de taille fixe ou la
matiére ne doit pas étre, c’est la condition virtuelle. Il définit aussi une zone de taille variable qui
peut étre utilisée dans le pire des cas pour le calcul d’'une épaisseur de matieére minimum.

Le modificateur au minimum de matiére est le symétrique du modificateur au maximum de
matiere. Il permet de définir une zone de taille fixe pour garantir un minimum de matiere et il
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permet de définir une zone de taille variable qui, dans le pire des cas, définit une zone ou la
matiére ne doit pas se trouver.

On remarque donc que les modificateurs au maximum et minimum de matiére permettent dans le
pire des cas, de définir des spécifications équivalentes (condition virtuelle et condition de
matiere minimum). Mais leur utilisation premiere est différente et opposée. On utilisera donc un
modificateur au maximum de matiere pour exprimer un besoin fonctionnel d’assemblage.
L'utilisation d’'un modificateur au minimum de matiere sera réservée pour exprimer un besoin
fonctionnel de conservation d’'un minimum de matiere.

Le modificateur sans égard aux dimensions permet lui aussi d'assurer les mémes besoins
fonctionnels que les modificateurs au minimum ou maximum de matiere. Mais il rejettera des
pieces qui fonctionnellement seront conformes. C’est pourquoi on pense souvent qu'’il est plus
sévere que les deux autres modificateurs.

2-4.2 Modificateurs de référence

Nous pouvons appliguer un modificateur de d’état sur la référence contrélant une tolérance
géométrique. On parle alors de modificateur de référence. Lorsqu’un modificateur de référence
au maximum (ou minimum) de matiere est ajouté sur une référence, I'axe ou la plan médian de
référence peut flotter par rapport a I'élément toléranceé si I'élément de référence s’écarte de son
état au maximum (respectivement minimum) de matiere.

Si le modificateur de référence est appliqué a la référence primaire, le flottement de cette
référence est égal a la différence entre I'état d’'assemblage de I'élément fabriqué et la dimension
de sa condition au maximum (ou minimum) de matiére.

Par contre, dans le cas d’'un modificateur de tolérance sur une référence secondaire ou tertiaire, la
valeur du flottement de la référence est égale a I'écart entre la dimension d’assemblage de
I'élément orienté par la référence primaire (et secondaire) et la dimension de sa condition
virtuelle au maximum (minimum) de matiere. Dans ce cas, la référence secondaire ou tertiaire
simulée sera la condition virtuelle de I'élément orienté par les références précédentes (voir
exemple le la figur@2) [ASME 940.

Etat donné gu'il existe un flottement de la référence par rapport a la piece réelle, I'utilisation
d’'un modificateur de référence au minimum ou maximum de matiére permet de définir non pas
un référentiel unique mais un ensemble de référentiels candidats. Chaque référentiel candidat
représente une situation possible de 'ensemble des références.

Avant de rejeter une piece fabriquée, il faudra au préalable s’assurer gu’aucun référentiel
candidat ne permet de vérifier la conformité de la piéce.
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Figure22 : Exemple d'utilisation d’'un modificateur de référence

Sur la figure22, nous montrons I'utilisation d’'un modificateur de référence pour contréler la
position d’'un alésage. Comme on le voit, la piece est un disque percé de deux alésages. Le
premier alésage, de diametre 10mm, est localisé par rapport au plan A par une tolérance de
localisation de diamétre 0.1mm avec un modificateur d’application au maximum de matiére.
L’effet de ce modificateur reste identique a ce que I'on a décrit dans les paragraphes précédents.
Cet alésage va servir a construire le référentiel qui contrdle la position du deuxieme alésage de
diamétre 5mm. Cette position est tolérancée par une tolérance de localisation de diamétre 0.05 au
maximum de matiere. Le référentiel contrdlant cet alésage est construit a partir du plan A comme
référence primaire et de I'axe de I'alésage B comme référence secondaire. Par contre, il y a un
modificateur de référence sur cette référence B, cela veut dire que la référence B n’est pas le plus
grand cylindre perpendiculaire au plan A et qui est tangent au cylindre B aux points les plus
hauts, mais que la référence B est un cylindre perpendiculaire au plan A et dont le diamétre est la
condition virtuelle de B (car elle est référence secondaire). C'est donc un cylindre
perpendiculaire au plan A et de diamétre 12.2mm qui sera utilisé comme référence B. L'alésage
réel B pourra suivant son état dimensionnel et géométrique flotter autour de ce cylindre. Si cet
alésage est réalisé au maximum de matiére avec un défaut géométrigue maximal le mouvement
de la référence B sera nul. Par contre, si 'alésage est réalisé sans aucun défaut d’orientation le
flottement de B sera égal a 0.3mm. Le flottement maximum de la référence B sera obtenu quand
I'alésage B sera réalisé au minimum de matiere et sans aucun défaut géométrique dans ce cas le
flottement sera égal a 0.35mm.

Généralement, on utilise des modificateurs de référence au maximum de matiere car ils
permettent de simuler I'état d’'un calibre physique. Leur vérification est assez facile a I'aide de
calibres fonctionnels. Elle devient un peu plus complexe avec les techniques modernes de
contrble a l'aide d’'une machine a mesurer tridimensionnelle. En revanche, l'utilisation des
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62 Chapitre 2 Analyse des spécifications en assemblage

modificateurs de référence au minimum de matiére reste d’'une utilisation mafgostt94).

En effet, la vérification de modificateur d’application ou de référence au minimum de matiére a
I'aide de calibre fonctionnel est impossible. Cette vérification nécessite de mettre en ceuvre des
moyens de contrble plus évolués.

2-5 Tolérance de localisation d'une seule entité
La tolérance la plus utilisée en assemblage est la tolérance de localisation. Elle permet de

contrbler la position de I'élément tolérancé. Dans certains cas, elle contrble également la
tolérance de forme et d’orientatioNff E 04-559.
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Figure23: Tolérance de localisation

Une tolérance de localisation définit une zone de tolérance dans laquelle I'entité tolérancée (ou
son élément de symétrie) doit se trouver. Cette zone est localisée et orientée par rapport au
référentiel par les cotes nominales ou cotes encadrées.
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Figure24: Zone de tolérance de localisation
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La figure 23 présente un dessin de définition d’'une piéce dont la position de l'alésage est
contr6lée par une tolérance de localisation sur I'axe du cylindre de diametre 6,5mm. Cette
tolérance spécifie que I'axe du cylindre doit se trouver dans une zone cylindrique de diamétre
0.13mm positionnée perpendiculairement au plan A et & une distance de 20mm du plan B et de
10mm du plan C (Figurg4).

La tolérance de localisation telle qu'elle est exprimée sur la figure, permet d'assurer I'assemblage
entre deux piéces comme le montre la figRis€si la cotation de la seconde piece est adéquate).
Cependant certaines pieces fabriquées qui violeront la contrainte de localisation de I'axe pourront
tout de méme s'assembler. En effet, si la dimension de l'alésage s'écarte de ces conditions au
maximum de matiére (ici le diametre 6.5mm), le défaut géométrique permis a I'axe pourrait étre
augmenté tout en continuant a assurer le besoin fonctionnel d'assemblage. Ceci permettrait
d'éviter de rejeter des pieces qui violeraient la contrainte de localisation mais qui respecteraient
le besoin fonctionnel de I'assemblage. Cette possibilité d'augmentation du défaut de localisation
en fonction du diametre effectif de la piece peut étre exprimée a I'aide de modificateur d'état.

Inversement, le besoin de gérer les interférences peut étre exprimé, par le concepteur, par des
zones dans lesquelles la matiere ne doit pas se trouver quel que soit I'état dimensionnel de
I'entité tolérancée. Ceci pour garantir a l'autre piece devant s’assembler qu’il n'y aura pas
d’interférence. D’autre part, si I'on veut toujours une interférence entre les deux piéeces, il faut
garantir une zone dans laquelle la matiére devra se trouver quel que soit I'état dimensionnel des
piéces tolérancées.

L
N

Figure25: Besoin fonctionnel de 'assemblage

La figure 25 montre I'expression d’un besoin fonctionnel de non-interférence entre deux piéces
avec un jeu minimum entre les pieces. Sur chaque piéce, on a représenté en trait fort la limite de
la zone a I'extérieur de laquelle on ne veut pas de matiére.

Jayaraman et Srinivasan ont définit ces zones d’inclusion ou d’exclusion de la matiére comme
étant des besoins sur des frontiéres virtuella@sual Boundary Requirement, VBR
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64 Chapitre 2 Analyse des spécifications en assemblage

L’expression de ces conditions sur les frontieres peut étre réalisée par des tolérances normalisées
a l'aide de modificateurs d’état au maximum de matiére. Ces derniers permettent de définir une
condition virtuelle dans laquelle la matiere ne doit pas se trouver. Mais le passage entre la
condition sur la frontiere virtuelle et le tolérancement a I'aide de modificateurs d’état n’est pas
unique. Ce qui veut dire que ce passage implique que le concefiéetme certains choix de
valeurs pour les tolérances géométriques.

@20 107 @195 10
0.1 A P LA0. 1M A

Figure26 : Exemple d’utilisation de modificateurs d’état

La figure 26 montre une maniere d’exprimer le besoin fonctionnel présenté a la Zguke

choix des différentes valeurs de tolérances a restreint le domaine de liberté que laissait la figure
25. Ces choix résultent en partie des contraintes de fabrication des différentes pieces, comme par
exemple la qualité de réalisation de la dimension de I'alésage. En pointillé sur l&2Bgaomt
représentés les limites de variations permises a la surface de la piéce quel que soit I'état
dimensionnel de I'entité réelle. Nous allons voir dans la suite comment sont calculés ces limites

Dans les prochains chapitres, nous présenterons des méthodes permettant la vérification d’entités
tolérancées a I'aide de modificateurs d’application et de référence au maximum de matiere. Pour
simplifier les études futures, nous présentons ici une explication des différents effets des
modificateurs d’application et de référence.

2-5.1 Analyse des tolérances de localisation au maximum de matiere

Lorsque I'on utilise un modificateur d’application au maximum de matiére on peut interpréter
ces effets de deux maniéres différentes

I'interprétation par la surface

I'interprétation par I'élément de symétrie ou élément caractéristique.
La premiére regarde les effets du modificateur sur la surface de I'élément dimensionnel
tolérancé. La seconde regarde I'effet du modificateur sur I'élément caractéristique de I'élément
dimensionnel tolérancé. Les deux interprétations donnent des résultats différents. Ceci est di au
fait que les hypothéses ne sont pas les mémes pour chaque interprétation.

L’interprétation par I'élément de symétrie admet comme hypothése que le défaut de
forme de I'élément est nul au maximum de matiére
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L’interprétation par la surface admet comme hypothése que le défaut d’orientation de
la surface est nul lorsque I'on est au maximum de matiere.

Puisque ces deux interprétations sont différentes, elles ne donneront pas forcément les mémes
résultats. La norme ASME Y14.5-1M recommande que linterprétation par la surface soit
appliguée en premier.

2-5.2 Analyse et interprétation par la surface

Sur la figure 27, nous avons représenté une tolérance de localisation d’'un alésage. Cette
tolérance comporte un modificateur d’application au maximum de matiere. Pour simplifier nos
explications, nous nous limiterons tout d’abord aux entités intérieures comme c’est le cas pour
cet alésage. Mais nous extrapolerons facilement les résultats aux éléments extérieurs (arbre,
tenon) ou pour les autres modificateurs d’état.

f@ C/

Figure27: Tolérance de position au maximum de matiere

Oublions un instant I'effet du modificateur au maximum de matiére. La spécification de la
tolérance de position contrdle I'orientation de I'axe du cylindre relativement au référentiel ABC.
Elle spécifie que I'axe de I'alésage doit se trouver dans une zone cylindrique perpendiculaire a A
et de diameétre 0.1mm (figude)). Cette zone étant nominalement positionnée a une distance de
20 mm relativement au plan B et de 10mm relativement auCplan

Fabriquons I'ensemble des pieces dont le diamétre de l'alésage est égal a la dimension de la
condition au maximum de matiere (soit 6.5mm dans le cas présent) et dont I'axe se situe dans

cette zone cylindrique. Si I'on superpose cet ensemble de piéces on voit apparaitre deux

frontiéres limites nominalement situées par rapport au référentiel ABC (RRgur€es deux

zones résultent des effets combinés des défauts d’orientation et de position permis a la surface de
I'élément.
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66 Chapitre 2 Analyse des spécifications en assemblage

- La premiere surface cylindrique de diamétre 6.4mm ne contient pas de matiere C’est
ce que I'on appelle la condition virtuelle ou état virtuel.

- La seconde surface cylindrique de diamétre 6.6mm limite la zone de I'espace dans
laquelle I'alésage peut se trouver. C’est la condition résultante au maximum de

matiére.
— A£6.5 MMC
/ \-\ A0.1 MMC
/
\\, | /E6.4
Condition Virtuelle
— /6.6
Condition Résultante MMC

Figure28 : Condition virtuelle et résultante MMC de 'alésage au maximum de matiere

Maintenant regardons la modification de ces limites quand on change la taille de la zone de
tolérance dans laquelle doit se trouver I'axe. Si on augmente la taille de cette zone de tolérance
en fonction de la dimension de I'entité réelle de la maniére suivante

t=to + (Dmmc —Dam)
Dans ce cas, on remarque que la condition virtuelle reste la méme mais que la condition
résultante change. Pour arriver dans le cas limite a la condition résultante au minimum de
matiére. Le fait d'augmenter la taille de la zone de tolérance contrélant 'axe de I'alésage en
fonction de la dimension réelle de ce dernier permet de conserver la condition virtuelle tout en
relachant des contraintes au niveau de I'orientation de 'alésage. Ainsi, on rejette moins de piéces
qui violeraient la contrainte de position alors qu’'elles sont fonctionnelles au niveau de
'assemblage puisqu’elles ne violent pas la condition virtuelle.

2-5.3 Définition de la condition virtuelle

La condition virtuelle définit la zone de I'espace dans laquelle la matiére de I'élément fabriqué
ne doit pas se trouver quel que soit I'état dimensionnel de I'élément fabriqué. Cette zone est
localisée et orientée a la position nominale de I'élément. C’est une frontiere de taille constante
guel que soit I'état dimensionnel de I'élément fabriqué.
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Le diameétre de la condition virtuelle est égal a
Pour une entité extérieure (arbre)

Dcv=Dwmmc +1o
Pour une entité intérieure (alésage)

Dcv =Dwmmc —to
La taille de I'élément réel peut varier entre sa condition au maximum de matiére et sa condition
au minimum de matiére. Mais la condition virtuelle reste constante quel que soit |'état
dimensionnel de I'élément réel. L'écart entre la dimension d’assemblage et la dimension au

maximum de matiére est appelé bonus. C’est de ce bonus qu’est augmentée la taille de la zone de
tolérance contrélant I'axe.

Ainsi, si nous reprenons la piéce précédente, le diamétre de la condition virtuelle de l'alésage est
égal a 6.5-0.1 = 6.4mm.

La condition virtuelle est tres utile en assemblage. Elle permet de définir une zone de I'espace
dans laquelle la matiére ne doit pas étre. Si on définit un alésage et un cylindre ayant les mémes
conditions virtuelles dans le méme systeme de référence, alors ces deux piéces pourront toujours
s’assembler quelle que soit I'état dimensionnel des éléments.

La condition virtuelle permet aussi de définir un calibre de contrdle. Ce dernier est le négatif de
la condition virtuelle. Etant donné que cette derniere définit la zone de I'espace dans laquelle la
matiére ne doit pas étre quel que soit I'état dimensionnel de I'élément tolérance, le calibre
s’assemblera avec toutes les piéces qui ne violent pas la condition virtuelle. Il ne s’assemble pas
avec les autres pieces. C'est donc un moyen de contréle simple de la validité d’'une piece.
Néanmoins les calibres de contrdle coltent relativement chers car comme tout instrument de
contréle leur réalisation est délicate. En outre, il faut périodiguement vérifier leurs états
dimensionnel et géométrique. De plus, leur colt de stockage peut devenir important et ils ne
permettent généralement que de contrdler une seule spécification. Toute modification de la
spécification entraine la réalisation d’'un nouveau calibre de contréle.

La figure29 présente le calibre de contrdle de la piéce présentée a laZ8y@e calibre est trés

simple il est constitué d'une piece plane simulant la référence primaire A et d'un pion
cylindrique perpendiculaire a ce plan simulé, dont le diameétre est égal a la condition virtuelle de
I'alésage, soit 6.4mm. Si la piece réelle posée sur le plan A peut étre assemblée avec le calibre
alors cette derniére est déclarée conforme. Mais il faut bien sir que les dimensions de l'alésage
réel respectent les dimensions de la condition au maximum de matiere et celle de la condition au
minimum de matiére de l'alésage.
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Dy = 6.4

Plan A simulé

I

L |

Figure29: Calibre de contrdle pour la piece de la figk&

Aujourd’hui, I'industrie utilise de plus en plus de machines a mesurer tridimensionnelles (MMT)
pour contrdler les pieces. Ces machines permettent de relever un certain nombre de points des
différentes surfaces de la piece. Par association du nuage de points avec des surfaces théoriques,
elles peuvent contrbler les spécifications géométriques que I'on a définit pour chaque entité.
L'utilisation de ces machines permet de réaliser une vérification automatique des pieces sans que
'opérateur intervienne, ceci permet d’effectuer du travail en temps masqué et de préparer la
vérification d’une autre piéce par exemple.

Certaines méthodes de contrble a lI'aide des MMT permettent de simuler le contrdle d'une
spécification par un calibre fonctionnel. On parle alors de calibre vidatldaging. Pairel par
exemple a proposé une telle méthddaifel 95).

Nous verrons a la fin de ce chapitre une méthode qui permet de remplacer en partie le contréle
par calibre physique d’éléments tolérancés a I'aide de modificateur d’application au maximum
de matiere.

2-5.4 Définition de la condition résultante

La zone résultante définit la zone de I'espace dans laquelle la naigree trouver suivant

I'état dimensionnel de I'élément fabriqué. Elle est localisée et orientée a la position nominale de
I'élément.

En observant la figur@8 il est facile de constaté que la condition résultante est le résultat de
l'intersection de I'ensemble des piéces fabriqguées (ou l'union des alésages). Nous observons
également le méme effet pour les éléments extérieurs (arbre). Ces observations ont étaient faites
aussi en partie par Srinivas&rinivasar93.

La condition résultante est une frontiére de dimension variable qui dépend de I'état dimensionnel
de I'élément fabriqué. La condition résultante d’'une tolérance de localisation au maximum de
matiére est une zone cylindriqgue de diameétre variable égale a
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Pour une entité extérieure (arbre)
Dcr=2Dav —Dmmc —to

Pour une entité intérieure (alésage)
Dcr=2Dav —Dumc +1o

Il existe une condition résultante limite qui est la condition résultante de I'élément dont les
dimensions sont égales a la condition au minimum de matiére. Son diamétre est alars égal a

Pour une entité extérieure (arbre)

DCR LMC =2 DLMC - DMMC _tO

Pour une entité intérieure (alésage)

DCR LMC =2 DLMC - DMMC + tO

La condition résultante peut étre utilisée en assemblage pour calculer la zone de I'espace ou
I'élément fabriqué pourrait se trouver. Ceci permet par exemple de garantir-ilateréérence

entre les pieces d'un mécanisme. Ou plus simplement si on calcule la condition résultante pour
un élément au minimum de matiére, on obtient une frontiere de taille fixe qui permet de calculer

une occupation minimum de lI'espace. Ceci permet de calculer par exemple un minimum de

matiere a garantir pour des problemes structurels. Ou d’aider a positionner un robot pour
automatiser les opérations d’assemblage.

2-5.5 Analyse de linterprétation par I'élément caractéristique

La deuxieme interprétation possible d’'un modificateur de tolérance au maximum de matiere est
I'interprétation par I'élément de symeétrie ou élément caractéristique. Dans ce cas, on ne
considéere plus la surface de I'élément fabrigué mais seulement les situations de I'élément
caractéristique de I'entité tolérancée. C'est-a-dire les situations de I'axe ou du plan médian de
I'élément fabriqué. De la méme maniére que pour l'interprétation par la surface, la taille de la
zone de tolérance pourra varier suivant I'état dimensionnel de I'élément fabriqué. Cette zone de
tolérance est orientée relativement au systéme de référence définissant la tolérance. Elle est
localisée par rapport a ce systeme de référence par les cotes théoriques exactes (hnominales) ot
cotes encadrées définies sur le dessin. La variation de la dimension de la zone de tolérance
dépend de I'écart entre la dimension de I'élément au maximum de matiére et la dimension de
I'élément fabriqué.
- Pour un élément intérieur (alésage) la dimensimla zone de tolérance sera égale a
t=to + (Dam —Dwmmc)
- Pour un élément extérieur (arbre) la dimension de la zone de tolérance est égale a
t=to + (Dmmc —Dam)
L’écart entre la dimension au maximum de matiére et la dimension d’assemblage est souvent
appelébonus C’est de cet écart que la taille de la zone de tolérance est augmentée.
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En résumé, les deux facons d'interpréter un modificateur de tolérance au maximum de matiere
dépendent des différents points de vue de chaque métier. Ainsi, en analyse, le concepteur verra
mieux dans certains cas la situation de l'axe alors que dans d'autres cas, il verra plutét la
situation de la surface. Généralement, en analyse des tolérances on fait un certain nombre
d’hypotheses simplificatrices et notamment celle du défaut de forme et d’orientation nuls. Dans
ce cas, les deux interprétations donnent des résultats similaires. Nous verrons au chapitre 4 une
hypothése intermédiaire dans le cadre de I'analyse. C’est pourquoi la plupart des auteurs utilisent
aussi bien I'une ou l'autre des interprétations.

Au cours du contrble des piéces fabriquées, généralement c’est I'utilisation par la surface qui est
retenue en premier car elle peut étre vérifiée par un calibre de contrdle. Par contre avec
I'apparition des moyens de contr6le modernes, c’est I'interprétation par I'élément caractéristique
qui est la plus utilisée.

Conformité
Le contréle de la conformité d’'une entité fabriqguée dépend de l'interprétation que I'on choisit.

Pour l'interprétation par la surface, une entité fabriguée sera conforme si la surface réelle
n’interfére par la condition virtuelle. C’est exactement cela que I'on vérifie en assemblant le
calibre fonctionnel dans I'entité réelle. Le calibre simule la condition virtuelle, c’est le négatif de

cette condition virtuelle.

Pour l'interprétation par I'élément caractéristique, une entité fabriquée est conforme si son axe
est situé dans la zone de tolérance nominalement localisée et orientée. La dimension de cette
zone étant augmentée si la dimension d’assemblage de I'entité fabriquée s’écarte de la condition
au maximum de matiere de I'entité tolérancée.

Valeur effective ou valeur actuellactual value)

La valeur effective d’'une tolérance de position est la plus petite valeur que peut ptyguine

gue l'entité soit conforme. On peut remarquer que la valeur effective peut étre négative, ceci
résulte de la non-utilisation d’'une partie du bonus, quand l'entité s’écarte de son état au
maximum de matiere.

2-5.6 Tolérance de localisation au minimum de matiere

Le modificateur d’état au minimum de matiere est I'opposé du modificateur d’application au
maximum de matiere. Il y a donc deux interprétations possibles de la tolérance, et l'interprétation
par la surface permet de définir la condition virtuelle et la zone résultante.

Les tolérances de localisation au minimum de matiere sont utilisées pour pouvoir spécifier des

jeux minimums a respecter. Elles permettent aussi de définir des conditions de matiere minimum
pour contrdler une épaisseur minimale pour s’assurer par exemple qu’il existera suffisamment de
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matiére pour une phase d’'usinage, ce qui permet d’éviter des effets de broutage de l'outil et de
réaliser un meilleur état de surface. Elles permettent aussi d’obtenir un volume minimum
critique, par exemple le volume minimum d’un réservoir, une taille minimum de la paroi d’'un
réservoir.

L’interprétation par la surface va spécifier les limites de variations de la surface réelle de I'entité.
De méme que pour le modificateur d’état au maximum de matiére, I'ajout d’un modificateur
d’état au minimum de matiere a une tolérance de localisation permet de définir deuxunenes
condition virtuelle et une zone résultante. Les frontiéres de ces deux zones, la condition virtuelle
et la condition résultante respectivement.

- Définition de la condition résultante
La condition résultante résulte de I'union de I'ensemble des situations possibles d’'un élément
pour une dimension de ce dernier. C’est donc une zone de dimension variable en fonction de
la dimension d’assemblage de l'entité fabriquée. Sa position est la position nominale de
I'élément.
La condition résultante d’une tolérance de localisation au maximum de matiére est une zone
cylindrique de diametre variable égale a
- Pour une entité extérieure (arbre)
2Davm —Dimc +1o
- Pour une entité intérieure (alésage)
2Dam —Dimec —1to
La condition résultante au maximum de matiere permet de définir les limites de la zone de
I'espace ou I'élément fabriqué peut se trouver.
- Définition de la condition virtuelle

La condition virtuelle résulte de l'intersection de I'ensemble des situations possibles d’'un
élément fabriqué. C’est une zone de taille fixe quelle que soit la taille de I'élément. Sa
situation est la situation nominale de I'élément.

Le diamétre de la condition virtuelle est égal a
- Pour une entité extérieure (arbre)
Dime —to
- Pour une entité intérieure (alésage)
Dime +1o

La condition virtuelle au minimum de matiere définit la zone de I'espace ou I'on peut avoir
de la matiere quel que soit I'état dimensionnel de I'élément fabriqué. Son complément définit
donc I'endroit ou on a de la matiére quelle que soit la dimension de I'élément.
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2-5.7 Tolérance de localisation sans égard aux dimensions

Le dernier modificateur est le modificateur sans égard aux dimensions. Il avait pour symbole un
S dans un cercle. Ce modificateur n’a plus cours actuellement dans la norme ASME. En effet,
elle suppose qu'il est appliqué par défaut et donc il ne faut plus I'écrire. Il est utilisé quand des
notions d’équilibrage entrent en jeu, par exemple pour contréler la position d’'un axe en rotation.
Car contrairement aux deux autres modificateurs d'état, le modificateur sans égard aux
dimensions spécifie que la taille de la zone de tolérance reste constante quel que soit I'état
dimensionnel de I'élément tolérancé. Dans le cas d'un arbre qui tourne, si on applique un
modificateur au maximum de matiére, 'augmentation possible de la taille de la zone de tolérance
peut entrainer un jeu dans la rotation. Ce jeu peut par la suite entrainer la détérioration compléte
du mécanisme. On peut toujours interpréter une tolérance de position sans égard aux dimensions
par sa surface ou par son élément caractéristique.

L’interprétation par la surface, d’'un modificateur de tolérance sans égard aux dimensions permet
de spécifier une zone de tolérance ou la matiére de I'élément ne doit pas se trouver suivant I'état
dimensionnel de I'élément fabriqué. C’est donc une frontiere de dimension variable dont la
valeur est

- Pour une entité extérieure (arbre)
Dam —to
- Pour une entité intérieure (alésage)
Dawm +to
Pour linterprétation par I'élément caractéristique, la zone de tolérance ou doit se trouver

I'élément caractéristiqgue est une zone de taille constante dont la valeur esttggdleeaquel
gue soit I'état dimensionnel de I'élément réel.

On pense souvent que les modificateurs d’état sans égard aux dimensions entrainent des zones de
tolérance de taille plus faible. Ceci n'est pas totalement vrai. Un modificateur d’état sans égard
aux dimensions peut spécifier les mémes tolérances qu’un modificateur au maximum de matiére
ou un modificateur au minimum de matiere. Par contre, en moyenne, la tolérance imposée par le
modificateur sans égard aux dimensions rejettera plus de piéces que les autres spécifications au
maximum ou au minimum de matiére.

2-6 Extension des fonctions de localisation

Nous présentons dans les paragraphes suivants |I' analyse des spécifications des groupes et le
raffinement des tolérances combinées.

2-6.1 Tolérance de localisation d’'un groupe d’éléments

Il est souvent intéressant de regrouper plusieurs éléments identiques comme ne faisant qu’un seul
élément. On parle alors de groupe d’entités. La fi@@raous montre un exemple de groupe de
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2-6. Extension des fonctions de localisation 73

4 alésages localisés au maximum de matiere relativement au plan A, a I'axe D et au plan B. Nous
avons représenté par |® un modificateur de référence appliqué sur I'axe de l'alésage D

pendant la construction du référentiel. @ pouvant étre soit un modificateur sans égard aux
dimensions (dans ce cas on ne met rien), soit un modificateur au maximum de matiére. Dans ce

cas, Ie@ serait remplacé par L@.

4x /E 9.5+0<')08
[#]AD.13W)A[D X |B]
O O

+0.
A 125 o
513 MIAJBC
D

Figure30: Groupe d'alésages

Puisque le groupe est considéré en tant qu'un seul élément, la tolérance de position définie pour
le groupe devra étre vérifiée pour tous les éléments du groupe simultanément et non pas pour
chaque élément séparément.

- Modificateur au maximum de matiére appliqué a un groupe

Prenons le premier cas de figure, le référentiel ADB ne comporte aucun modificateur de
référence. Dans ce cas, lorsque I'on applique un modificateur d’application au maximum de
matiere a la tolérance de localisation qui contrble un groupe, chaque élément du groupe devra
respecter sa condition virtuelle. Ces conditions virtuelles seront nominalement orientées et
localisées par rapport au référentiel contrdlant le groupe. C’est-a-dire qu’elles seront
perpendiculaires au plan A, et localisées nominalement par rapport a I'axe D (qui définit
I'origine du référentiel) et au plan B (qui définit I'orientation de I'axe x du référentiel). Le
groupe devra donc avoir une orientation parallele au plan B.

- Modificateur de référence au maximum de matiére appliqué a un groupe

Dans le deuxieme cas de figure, lorsque I'on ajoute un modificateur de référence a la
référence D cela veut dire que la référence D est prise a son état virtuel perpendiculaire au
plan A (car elle est référence secondaire). C’est donc un cylindre perpendiculaire au plan A
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74 Chapitre 2 Analyse des spécifications en assemblage

et de diamétre 12.2mm qui sera utiliser comme référence D. L’alésage réel pourra suivant
son état dimensionnel et géométrique flotter autour de ce cylindre. Si I'alésage D est réalisé a
sa condition au maximum de matiere avec un défaut géométrique maximal le mouvement de
la référence D sera nul. Par contre, si I'alésage est réalisé sans aucun défaut d’orientation le
flottement de D sera égal a 0.3mm. Le flottement maximum de la référence D sera obtenu
quand l'alésage D sera réalisé au minimum de matiére et sans aucun défaut géomeétrique dans
ce cas le flottement sera égal a 0.35mm.

Le flottement est égal a la différence entre la dimension de la condition virtuelle et la
dimension d’assemblage orientée par la référence primaire.

Pour une position donnée de D, les quatre conditions virtuelles seront localisées et orientées
par rapport au plan A, a la situation de I'axe D et parallele au plan B. Maintenant, compte
tenu du flottement de la référence D, les quatre conditions virtuelles des alésages vont flotter
en suivant le mouvement de D. Pour que les quatre alésages soient conformes, il faut trouver
une situation de D qui permet le respect simultané des quatre conditions virtuelles.

2-6.2 Raffinement d’'une tolérance de localisation

Dans le cadre de la norme ASMEJME 944, une tolérance de localisation permet de contréler

en méme temps l'orientation et la position d'un élément par rapport a un systéme de référence.
Mais on peut, dans certains cas, vouloir contraindre davantage l'orientation de I'élément par
rapport a une ou plusieurs références. Pour ce faire, on peut raffiner la tolérance de position par
une autre tolérance de position (on parle alors de double tolérance de position comme sur la
figure 32) ou on peut rajouter une tolérance d’orientation (de parallélisme, de perpendicularité ou
angulaire). La figur81 montre un raffinement d’une tolérance de position par une tolérance de
perpendicularité. La tolérance de position définit une zone de tolérance cylindrique de diametre
0.2 au maximum de matiere dont la situation est relative au référentiel ABC. L’axe de I'élément
doit donc se trouver dans cette zone. La tolérance de perpendicularité stipule que l'axe de
I'élément doit se trouver dans une zone cylindrique de diametre 0.1 au maximum de matiére et
perpendiculaire au plan A. Il faut que les deux spécifications soient réalisées simultanément.
Ceci permet par exemple de garantir I'assemblage de I'’élément tout en imposant une orientation
plus stricte relativement a la référence A.

+0.05 +0.05
& 10.5 o 4X/E38 o
$(20.2 M)A [B|C $|A0.2 MA|[B|C
1 |@0.100M)|A & |/D.10(M) A B
Figure31: Raffinement d’'une tolérance de Figure32: double tolérance de position
position
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2-6.3 Tolérances combinéescomposite tolerance

Les tolérances combinées, de méme que les raffinements, servent a contrainte I'orientation des
groupes d’éléments. Mais contrairement au raffinement, le deuxieme cadre des tolérances
combinées sert a spécifier une nouvelle contrainte d’orientation des éléments du groupe entre
eux et non pas relativement a un autre référentiel. Une tolérance combinée définit donc deux
zones de tolérance

Une zone définissant la situation du groupe relativement au systeme de référence
(Pattern Locating Tolerance Zone Framework PLY Aigure 34).

Une zone définissant I'orientation des éléments entreFaatifre Related Tolerance
Zone Framework FRTZKfigure 35).

L’axe de chaque alésage doit simultanément se situer dans chacune de ces zong6)(figure

La figure 33 montre une tolérance combinée appliguée a un groupe de quatre alésages.
Détaillons la signification de chaque partie du cadre de la tolérance.

+0.05
AX/E3.8 0o

A2 M)A
AD.10M) A

99)

C

o

(" (Y ()
N NN

/

A
J -

«[10/><10/><] 10/« 10~

Figure33: Tolérance composée pour un groupe de 4 alésages

A

A

La figure 34 montre la situation des zones de tolérances des quatre alésages relativement au
systémes de références spécifiees ABC (PLTZF). Cette spécification définit la position des zones
de tolérances contrdlant les alésages relativement au référentiel ABC. Les diameétres des zones
de tolérances pouvant étre séparément augmentées du bonus di a I'état dimensionnel de chaqu
alésage indépendamment. Mais les axes des alésages devront simultanément respecter ces zone
de tolérances.
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/0.2 MA[B[C|

AD.2 au maximum de matiére

(. CY (Y (D
1%0 NN N AN
par rapport a B
10— »<«10-»< 10>« 10>
par rapport aC

Figure34 : Définition des zones de tolérances du groupe relativement au référentiel ABC

Le deuxieme cadre de la spécification définit la contrainte de localisation des alésages entre eux.
Ainsi, les axes des alésages devront se trouver dans des zones de tolérances perpendiculaires au
plan A mais dont l'orientation est imposée par le plan B. Les quatre alésages doivent étre
paralléles au plan B. Bien entendu, la taille des zones de tolérances peut étre augmentée
individuellement suivant I'état dimensionnel de chaque alésage.

La figure35 montre les zones de tolérances des quatre alésages entre eux (FRTZF).

Q}AEO.lo@A B
AD.1 au maximum de matiere
(] (D M) M
O/ "\ \4 )
Paralélleau/
plan B <10>< 10>« 10~ Plan B
Y

Figure35 : Définition des zones de tolérances des éléments du groupe entre eux

Par contre les deux spécifications précédentes doivent étre vérifiées simultanément pour les
guatre alésages a la fois. La figle® montre une situation possible des quatre alésages au
maximum de matiére. On remarque qu’une partie de la zone de tolérance du FRTZF peut se
trouver en dehors de la zone de tolérance du PLTZF. Mais cette portion de la zone de tolérance
est perdue car si I'axe d’'un alésage s'y trouvait, il serait conforme a la spécification du FRTZF
mais violerait les contraintes imposées par le PLTZF.
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+0.05
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Figure36 : Exemple de situation possible des axes des alésages

Pour gu’une tolérance combinée soit valide, il faut que I'ordre des références et les modificateurs
de références soient les mémes dans les deux cadres. Si I'on veut changer l'ordre et la
précédence des références il faut utiliser une tolérance de position double3@)gure

La différence entre une tolérance de position combinée et une tolérance de position double est
que le deuxieme cadre de la tolérance double spécifie I'orientation et la localisation des zones de
tolérances par rapport au référentiel définit dans ce cadre. Alors que dans le cas d’une tolérance
combinée seule I'orientation, relativement au référentiel du deuxiéme cadre, est contrblée.

Le contrdle des tolérances combinées est plus complexe du fait du relachement partiel de
I'orientation des zones de tolérances du groupe et de la simultanéité des deux vérifications.

2-7 Conclusion

Nous avons présenté dans ce chapitre certaines spécifications que I'on rencontre généralement
dans les définitions de pieces mécaniques devant s’assembler. Nous avons présenté en détail une
partie des problemes liés a la création des références et des systemes de référence. Puis, nou
avons analysé les effets des modificateurs d’état, en appuyant les définitions sur le modificateur
au maximum de matiere, qui est le plus utilisé en assemblage. Il faut remarquer que I'utilisation
des modificateurs d’état n'est pas encore bien maitrisée, et les effets induits par ces derniers ne
sont pas toujours bien compris par les utilisateurs. Nous avons expliqué brievement les
différentes conséquences de I'utilisation des modificateurs d’état dans I'analyse et la vérification
de tolérances, en rappelant que ces dernieres sont complexifiées du fait des mouvements
possibles intervenant dans I'utilisation de modificateurs de référence.

Finalement, nous avons analysé l'interprétation des tolérances combinées.

L’ensemble des spécifications présentées dans ce chapitre permettent de faciliter les explications
des outils mis en ceuvre au cours des chapitres suivants.
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Chapitre 3. Modele cinématique de tolérancement
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80 Chapitre 3Modele cinématique de tolérancement

3-1 Introduction

Nous avons présenté dans le premier chapitre les différents modeles utilisés pour I'analyse et de
la synthese des tolérances. En particulier, nous avons montré que la plupart des auteurs estiment
gue les méthodes de balayage (ou de calcul d’enveloppe) peuvent apporter des solutions

efficaces en analyse des tolérances. Cependant, peu de travaux ont réellement contribué au
développement de cette approche.

Le deuxieme chapitre était consacré a I'étude et lI'analyse des spécifications normalisées dédiées a
la fonction assemblage. Il nous permet d'identifier et de comprendre l'effet de ces spécifications.
L'application de la notion de balayage est mise en évidence sur la définition de la condition
virtuelle et la résultante pour une entité.

Dans le présent chapitre, nous allons développer un modeéle particulier parmi I'ensemble des
modéles utilisés en analyse des tolérances. Nous utilisons le modéle cinématique proposé par
Rivest Rivest94d. Le choix du modéle est lié a plusieurs raisons aussi bien pratiques que
scientifiques. Du point de vue pratique, nous avons choisi le méme modeéle que celui utilisé par
I'équipe canadienne avec laquelle une collaboration est en cours dans le cadre de ce travail. Cela
devait permettre de faciliter I'échange et I'analyse des résultats voir également I'exploitation des
travaux précédents. Du point de vue scientifique, plusieurs travaux, trés récents, ont cité le
modéle cinématique ou plus exactement les modeles de balayage comme étant le modeéle qui
donne les résultats les plus satisfaisants, nous citons en parti€diéin §5 Robinson98,
SrinivasarB5, Schultheis®99, Rivest94l. La motivation de Rivest, en proposant ce modéle,

était guidée par l'analogie gu'il existe entre I'espace de travail d'un mécanisme et une zone de
tolérance. En robotique, on est souvent amené a calculer I'espace de travail d'un mécanisme
donné. Le probléme posé par Rivest est un probléme inverse qui consiste a trouver le modéle du
mécanisme qui doit décrire une zone (ou espace de travail prédéfini). Ce probleme est
relativement plus simple dans le cadre des zones de tolérances que dans le cadre des zones
guelconques car les formes des zones de tolérances normalisées sont relativement simples.

Dans un premier temps, nous allons résumer les propriétés du modele cinématique proposé par
Rivest, tout en restant aussi fidéle que possible au point de vue de l'auteur. Ensuite, nous
présentons des extensions et améliorations de ce modele. Les exemples traités par Rivest et
repris également par d'autres aute@snetd4] sont inscrit dans le cadre des transferts de
tolérances. Ces auteurs justifient, le besoin de ce transfert de tolérances en fabrication dans le
cadre d'une application industrielle. D'autre part, nous avons choisi de traiter les mémes
exemples que ceux présentés par Rivest (a quelques petites variantes pres) dans I'objectif de faire
une étude comparative entre nos résultats et ceux du modele original.

Nous présentons deux approches complémentaires pour le calcul du transfert de tolérance. La
premiére est une approche analytique. La deuxieme approche utilise des outils inspirés des outils
de la robotique. Elle s'appuie sur le calcul de I'espace de travail par l'intermédiaire du jacobien du
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3-2. Transfert de tolérances 81

mécanisme cinématique virtuel associé aux spécifications de la piece. Les chapitres 4 et 5
présenterons d'autres applications de ces outils.

3-2 Transfert de tolérances

Plusieurs auteurs ont tenté de justifier le probleme de transfert de tolérances avec des points de
vue complémentaireBpurdet73, Requicha2, Robinson9§]. Le transfert de tolérance n'est pas
uniguement un probléme de fabrication ou d’interchangeabilité, il est également un probleme
lors de I'analyse des tolérances en assemblage et il peut méme I'étre en contrdle. Rappelons que
la définition de la faisabilité géométrigue d'un assemblage donné au chapitre 1 nécessite
indirectement la présence d'un repere unique pour toutes les piéces. L'analyse dans ce repére
selon ces mémes auteurs permet de réduire la complexité du probleme d'analyse. Clément justifie
également le calcul de la Zone d'influence Finale (ou I'état virtuel) en l'inscrivant dans le cadre
de I'étude de I'assemblabilité et de la fabrication (transfert de Cdéen¢nto4, Riviére 93].

Si le probleme de transfert de tolérances est bien maitrisé dans le cas unidirectionnel, il n'est
pratiguement pas étudié dans le cas des piéces avec des spécifications géométriques. On peu
trouver dans la littérature, des études de cas, mais on ne trouve pas d'analyse générique de la
problématique. Les travaux concernant I'analyse et le transfert des tolérances géométriques sont
relativement raresiément94, Ballot 953 Rivest94g Le Pivert99. En plus, la notion de
transfert des tolérances n'a pas exactement la méme signification pour tous les auteurs.

Afin de lever toutes ambiglités possibles, nous donnons ici notre propre signification du
transfert des tolérances. Nous ne limiterons pas l'application du transfert de tolérance a un
domaine particulier. Par contre nous donnerons des exemples d'application a la fin de ce
paragraphe et nous retrouverons d'autres applications dans le chapitre 4.

Rappelons que Rivest a appliqué le transfert des tolérances au procédé d'usinage.

3-2.1 Definition
Une tolérance géométrique appliqguée a un élément permet de définir une zone de @lérance

dans laquelle I'élément fabriqué doit se trouver. Cette zone est définie relativement a un
référentiel fonctionneRsoncy. Par exemple une tolérance de position appliquée sur I'axe d’'un

cylindre définit une zone de tolérance cylindrique dans laquelle I'axe du cylindre réel doit se

trouver. Chaque entité fabriquée se trouvant dans cette zone de tolZraseea appelée
réalisation dez;. Il existe entre le référenti®oncy et le référentiel d'accudires une chaine de

tolérances (Figure87). Sur cette figure chaque réalisation possibl&idgarticipe a la définition
du référentiel fonctionneReoncy pourZi.1. Rioncg €St défini a partir d'entités tolérancées, il peut

donc se trouver dans une infinité de positions et d'orientations par rapport au réfRrgntéel
chaque position et orientation Bencg correspond un élément de la classe variationnelle.

SoientRyoncg' €t Rfoncy, deux situations possibles du reférentiel fonctionnel correspondant a la

zoneZ;.. Notons que, seule l'utilisation des notions de maximum et minimum de matiére peut
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conduire a plusieurs situations du référentiel pour la méme piéce. En général, les deux
réferentielRsonc;’ €tRroncg correspondent a deux pieces différentes.

Figure37: Chaine de tolérances

La zone de tolérancg., est deéfinie par rapportRonc; et la zoneZi.;' est définie par rapport a
Rfoncg'- La zoneZi.1' peut étre obtenue a partir de la zdne par la méme transformation que
celle qui fait passer d@foncy aRfoncg' Plus le bras de levier. Cela revient a bouger de maniéere
rigide la zoneZ;.; et le repérdrioncy (figure 38). La figure38 montre deux situations possibles
pour Rioncg parmi I'ensemble des situations acceptables. A chaque situation de ce référentiel

correspond une situation de la zone de tolérdnge

Figure38: Définition des différents référentiels
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L'ensemble des situations possibles de la zone de toléZancecorrespondant a toutes les
situations acceptables Bgoncy, définit la zon&Zyy; (figure 39). Zy,; est donc I'union de toutes les

zones possibles d&;.
Nous pouvons dors et déja noter la condition nécessaire de conformité d'une entité :

Si la réalisation d'une entité est conforme aux spécifications fonctionnelles (élément de la
classe variationnelle) alors elle appartieit,a
Cette condition n'est pas suffisante car elle déepend de la situation duRgpeye

La zoneZy représente la zone ou toutes les entités fabriquées doivent se trouver. Elle est

constituée par l'intersection de l'infinité des zoBes Elle est appelée zone neutre car elle ne
depend plus de la situation du repRfgncg.

Nous pouvons donc énoncer une condition suffisante de conformité :

Si I'entité fabriquée appartient a la zafyg alors elle est conforme (elle appartient a la
classe variationnelle).
Cette condition est intéressante car la zdpene dépend plus du référenti®joncs, elle est

exprimé directement dans le référentiel d'accueil.

]R‘fonti >

Figure39: Définition des différentes zones

Nous observons donc que pour chaque entité tolérancé, il existe deux zones caractéristiques qui
peuvent étre déduites des situations acceptables du référentiel correspondant. Ces deux zones
sontZyni etZy. La premiére donne une condition nécessaire de conformité et la deuxieme donne
une condition suffisante de conformite.
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La zoneZ,,, qui donne toutes les situations possibles de I'entité tolérancé i, n'est pas souvent
utilisée dans la littérature. Nous montrerons au chapitre 5 comment I'utiliser pour la vérification
des assemblages.

La zone Zi,; donne toutes les situations de l'entité qui peuvent étre considérées comme
conformes indépendamment des situationsRggc;. A cause de cette indépendance du
référentiel fonctionnel, cette zone est souvent nommeée zone transférée. La procédure de calcul
conduisant a cette zone est nommée transfert de cote ou de tolérances. Notons également que la
plupart des auteurs traitent le transfert de tolérances sans utiliser directement ['opération
d'intersectioryjn.

La zone transférée est nommée par le professeur A. Clément : Zone d'Influence Finale (ou état
virtuel) [Clément94]; il propose d'utiliser la modélisation vectorielle dans les cas complexes.
Clément énonce que le calcul de la Z.I.LF dans un repére commun est nécessaire pour la
vérification de l'assemblabilité. Il utilise également la Z.I.F comme condition nécessaire de
I'assemblabilité. Nous reviendrons sur l'application de cette derniére condition aux chapitres 4 et
5.

Une autre application du transfert de tolérances ou plus exactement du calcul de la zone
d'intersection concerne le procéder et/ou le processus de fabrication. En effet, la dépendance des
entités d'une piece, les unes par rapport aux autres, est souvent difficile a prendre en compte
directement en fabrication. Il est utile d'analyser I'effet de cette dépendance pour mieux contrdler
les variations de I'entité traitée.

Prenons par exemple le cas de la piece décrite dans la4iguEle comporte trois alésages, les

deux premiers, D et E, sont définis dans le référentiel ABC, et le troisieme G est défini dans le
référentiel ADE. Ce dernier alésage dépend de la situation des deux entités D et E qui réalisent le
systeme de référence ADE. En outre, le troisieme alésage a un diameétre relativement faible ce
qui nécessite de prendre un certain soin au cours de la fabrication.

Supposons que I'on choisisse le procédé du prototypage rapide (stéréo lithographie) pour réaliser
cette piece. Ce procédé réalise les trois alésages simultanément et par rapport au méme repere de
référence (celui de la machine). La dépendance des trois alésages ne peut pas étre prise en
compte directement par ce type de procédé. En supposant que nous travaillons dans un cadre ou
l'interchangeabilité totale est nécessaire, la comparaison entre le résultat du transfert de tolérance
et la dispersion maximale de la machine doit, au moins, permettre de valider le choix du procédé.
Cette remarque est valable pour tous les procédés qui réalisent les trois alésages simultanément
(méme phase). Si nous voulons usiner l'alésage G dans la méme phase que les deux autres
alésages, nous devons transférer sa spécification dans le référentiel ABC (ou Zalculer

vérifier que le processus choisi est capable de réaliser les tolérances ainsi transférées. Sabourin
propose de résoudre ce type de probleme en contrbélant les entités utilisées comme référence
[Sabourin9§].
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Une autre application possible du transfert de tolérance est liée a I'assemblage automatique a
I'aide d’'un robot. En effet, il faut pouvoir exprimer la zone de tolérance dans le référentiel du
robot et veiller a ce que I'assemblage soit possible suivant la précision du robot.

@18.29 3020 @ 18.563 73028
| o127 [a[s|c] | @ 0127 |a|B][c]

@4.73+0025
|2 0127 |a[D] E]
G

Figure40: Dessin de définition

3-2.2 Analyse ascendante et descendante

Nous avons vu au chapitre 1, qu'il existe plusieurs maniéres de voir I'analyse de tolérances.
L’'une d’elle consiste a calculer les modifications d’une fonction de conception en fonction des
valeurs attribuées aux différentes tolérances entrant dans le calcul de cette fonction de
conception.

Pour vérifier si une tolérance est réalisable par un procédé de fabrication, il faut vérifier que les
dispersions de fabrication seront inférieures a la taille de la zone de tolérance. Nous regroupons
ici dans les dispersions de fabrication, les dispersions du procédé et celles du processus de
fabrication. Pour pouvoir effectuer cette vérification, il faut que les tolérances du dessin de
définition et les dispersions de fabrication soient exprimées dans le méme référentiel. Si ce n'est
pas le cas, il faut transformer une ou plusieurs spécifications dans le référentiel de I'autre. Deux
approches sont alors possibles

- Analyse ascendante

L’'analyse ascendante transforme les dispersions de fabrication en dispersions relatives
exprimées dans le méme référentiel que les tolérances de conception. Ces dispersions relatives
de fabrication doivent étre comparées aux zones de tolérances du dessin de définition. Si les
zones de tolérances peuvent englober les dispersions relatives, alors le procédé de fabrication
permet de réaliser la spécification définie par le dessin de définition. Dans le cas contraire
cela veut dire qu’un certain nombre de pieces ne respecterons pas les besoins fonctionnels

L. PINO



86 Chapitre 3Modele cinématique de tolérancement

exprimés par le dessin de définition. L'analyse est dite ascendante car elle part des dispersions
machines pour remonter vers les zones de tolérances. Pour calculer les dispersions relatives, il
faut faire une accumulation des dispersions de fabrication.

- Analyse descendante

L'analyse descendante est le contraire de l'analyse ascendante. Elle part des zones de
tolérance du dessin de définition pour les transformer en tolérances de fabrication qui seront
comparées aux dispersions du procédé de fabrication. La transformation des tolérances du
dessin de définition en tolérance de fabrication est soit directe soit indirecte. Elle est directe si
la tolérance de fabrication est établie entre les mémes surfaces que la tolérance du dessin de
définition. Par contre, elle est obtenue indirectement a I'aide d’'un transfert de tolérance si la
tolérance du dessin de définition n'est pas obtenue directement mais résulte d'une
combinaison de plusieurs tolérances de fabrication. Nous verrons comment par la suite
effectuer le transfert a I'aide du modéle cinématique.

En conclusion, le probleme d’analyse de tolérance aussi bien ascendante que descendante est
assez bien résolu dans le cas d’'une seule dimension (1D). Mais il devient complexe en 2D et 3D.
Pour étudier 'analyse ascendante ou I'analyse descendante, il faut prendre en compte I'ensemble
des effets des tolérances composant la chaine de tolérance.

3-3 Rappelde l'approche cinémaique de Rivest

Dans ce paragraphe, nous présentons l'approche utilisée par Rivest pour I'étude du transfert de
tolérance. Il utilise une chaine cinématique pour balayer les zones de tolérances.

3-3.1 Zones de tolérances

Le modele cinématique de tolérancement est utilisé pour modéliser et balayer 'ensemble de la
zone de tolérance. Il permet de modéliser différentes formes de zones de tolérances. L2 tableau

donne la définition des principales formes modélisables par le modele cinématique de

tolérancement.
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Appellation Définition
Cylindrique creuse Espace compris a I'intérieur d'un cylindre
Cylindrique solide Espace compris a I'extérieur d’'un cylindre
Cylindrique double Espace compris entre deux cylindres coaxiaux

Circulaire concentrique Espace compris entre deux cercles concentriques

Circulaire superposée |Espace compris entre deux circonférences situées sur le |méme

cylindre
Plane creuse Espace compris entre deux plans paralléles
Plane solide Espace extérieur a celui compris entre deux plans paralléles

Table2: Formes des zones de tolérance utilisées

Les zones de tolérance peuvent étre regroupées en trois catégories

La premiére représente les zones de tolérance cylindriques. Leur géométrie est
caractérisée par la présence d'un axe de symétrie.

La deuxieme représente les zones de tolérance planes. Leur géométrie est caractérisée
par la présence d’'un plan de symétrie.

La troisiéme représente I'ensemble des zones particuliéres. Par exemple les formes
sphériques, coniques, angulaires, et quelconques. Nous n'utiliserons pas de telles
zones dans la suite.

Cette description des zones de tolérance est conforme a la norme mathématiqug14SME
1M94.

Outre la catégorie de forme d’'une zone de tolérance on peut distinguer le genre de la zone de
tolérance. Il en existe trois

Le genre creux, lorsque I'élément tolérancé doit étre confiné dans un espace.
Le genre solide, lorsque I'élément tolérancé doit étre exclu de la zone de tolérance,

Le genre hermaphrodite, lorsque I'élément tolérancé doit étre confiné dans un volume
et exclu d’un autre, comme par exemple la zone cylindrique double.

3-3.2 Le modele cinématique de Rivest

Pour représenter de facon explicite les formes des zones de tolérance du tableau précédent,
Rivest définit deux vecteurs. Le premier le vecteur externe, Yiptéeprésente I'élément de
symétrie de la zone de tolérance. C’est donc le vecteur directeur de I'axe des zones cylindriques
ou le vecteur normal du plan médian des zones planes. Le vecteur externe est nommé ainsi car il
relie la zone de tolérance avec son environnement extérieur. Ainsi, la position et I'orientation du
vecteur Vg exprime la situation nominale de la zone de tolérance par rapport a son systeme de
référence.

L. PINO



88 Chapitre 3Modele cinématique de tolérancement

Le deuxiéme vecteur est le vecteur interne. Ng{é ce vecteur caractérise la direction selon
laquelle est mesurée la taille de la zone de tolérance. Ainsi, pour une zone cylindricse

. . %%h® %Y® %Y%® N
perpendiculaire &'¢. Pour une zone plan&/, et Vg sont paralléles.

En réalité, Rivest utilise ici un abus de langage car les deux vecteurs seront positionnés a l'aide
d'une transformation affine.

Le modele cinématique doit permettre d'orienter et de positionner dans l'espace les deux
vecteursVe et V| suivant le type de la zone de tolérance. Cette mise en situation des deux
vecteurs devra étre effectuer dans le référentiel ou est définie la zone de tolérance.

En suite, le modéle cinématique doit permettre a un point de parcourir 'espace de la zone de
tolérance.

Pour modéliser a la fois la mise en situation de deux vecteurs définissant la situation d’'une zone
de tolérance et le mouvement d’'un point dans cette zone, Louis Rivest propose d’utiliser un
mécanisme cinématique.

Nous observons que ce modele cinématique est un moyen simple pour décrire completement les
transformations homogénes permettant le passage d'un référentiel a un autre. Le choix de la
morphologie n'étant pas unique, Rivest propose intuitivement le mécanisme le plus simple qui
découple la position et l'orientation.

Louis Rivest Rivest944 a défini une structure cinématique comportant 14 articulations (figure
41). C’est une structure classique en robotique, elle comporte deux chaines sérielles mises en
Ssérie.
Les six premieres articulations servent a positionner et orienter le vecteur dferne
relativement au référenti&.

Les six suivantes servent a positionner et orienter le vedfeurelativement au
vecteur Vg, ainsi gue le balayage de la zone de tolérance.

La géométrie de la zone de tolérance est définie par les deux roRgiehR, ainsi
gue les deux translatiofis et Tr.

La taille de la zone de tolérance est définie par les trans|atioets p.

T+ est porté par le vectelV, et détermine la taille d’'une zone de tolérance de genre
creux.Tp est toujours paralléle By et détermine la taille d’'une zone solide. Pour les
zones hermaphrodites, les deux parameétres sont utilisés.

Finalement, les deux derniers paraméetRRg et R sont appelés paramétres de
redressement. lls permettent de contrbler I'orientation du référentiel Rinplar
rapport aux vecteurd/c et V. Ceci est utile pour pourvoir créer des chaines de
tolérances a I'aide du modele cinématique.
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Figure4l: Structure cinématique définie par Louis Rivédi/pst944.

On peut noter qu'en général, les 14 articulations ne sont pas utilisées simultanément. Suivant la
forme et le genre de la zone de tolérance a modéliser, des articulations peuvent étre fixées a une
valeur constante. Les autres pouvant varier dans une plage de valeurs données pour permettre le
balayage de la zone de tolérance.

3-3.3 Transfert de tolérance a I'aide du modéle cinématique

Le modéle cinématique permet de répondre aux questions posées par le transfert de tolérance er
fabrication. L'analyse du transfert de tolérance a l'aide du modele cinématique peut étre
effectuer en modélisant la chaine de tolérances reliant le référentiel d’accueil au référentiel de la
zone de tolérance en une chaine cinématique. Cette modélisation s’effectue en modélisant
chaque zone de tolérance de la chaine de tolérance par une structure cinématique puis en reliant
les différentes structures comme dans la chaine de tolérance. Une fois cette chaine cinématique
modélisée on applique cing étapes de calcul successives pour résoudre le probleme d’analyse
descendante.

3-3.3.1 Planification du balayage

La chaine cinématique modélisant la chaine de tolérance peut souvent étre simplifiée. En effet
bien que les tolérances géométriques soient toutes des tolérances en 3 dimensions, un probleme
de tolérancement peut souvent étre résolu par une projection en 2D ou en 1D. La planification du
balayage a pour but de vérifier que suivant la définition du référentiel d’accueil et la chaine
cinématique, le probléme sera résolu dans la plus petite dimension possible. Une fois que I'on a
trouver la plus petite dimension de résolution du probleme on peut commencer a étudier le
balayage de I'espace a I'aide de la structure cinématique.
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3-3.3.2 Caractériser I'écart admissible du référentiel d’origine

pY

Cette deuxieme étape vise a calculer les différents mouvements de différentes parties de la

structure cinématique. Ces mouvements dépendent des zones de tolérances composant la
structure, des contraintes qui existent entre ces zones et de I'effet des modificateurs sur les zones
de tolérance. En résumé, cette étape permet de définir les lois de comportement de chacune des
parties de la structure cinématique pour permettre le balayage complet de chacune des zones de
tolérance de la chaine de tolérances.

3-3.3.3 Calculer les images extrémes dans le référentiel d’accueil

Une fois que I'on connait le mouvement complet de la structure, il faut obtenir les pas extrémes
de ce mouvement. Ces images extrémes sont obtenues au cours du balayage de la structure. Ce
sont celles qui permettent d’obtenir le plus grand écart entre la situation théorique et la situation
actuelle du référentiel terminal de la structure exprimée dans le référentiel d’accueil. Ces images
sont importantes dans I'analyse car c’est a partir d’elles que I'on déterminera si le transfert est
possible ou non.

3-3.3.4 Calculer la zone neutre dans le référentiel d’accueil

Une fois que I'on a obtenu I'ensemble des images extrémes de la zone de tolérance dans le
référentiel d’accueil, on peut effectuer l'intersection de lI'ensemble de ces images. Cette
intersection représentera I'image de la zone neutre. Si I'élément fabriqué peut étre confiné dans
cette zone, la tolérance sera transférable. Si le référentiel terminal de la structure peut avoir un
mouvement de grande amplitude par rapport a la taille de la zone de tolérance, il est possible que
I'intersection de I'ensemble des images des zones soit vide. Ceci veut dire que I'on ne peut pas
effectuer le transfert tout en respectant les spécifications définies par la zone de tolérance. Il faut
alors revoir les mouvements possibles de la structure cinématique et réduire ce mouvement en
réduisant la valeur des différentes zones de tolérances composant la chaine. Ou on peut aussi
augmenter la taille de la zone de tolérance a transférer ou faire une combinaison des deux
procédés. Le choix des modifications est laissé a l'utilisateur. La modification de la taille des
zones de tolérance de fabrication composant la chaine de tolérances est laissée au fabricant. La
modification de la taille de la zone de tolérance a transférer est laissée au concepteur.

3-3.3.5 Caractérisation la zone neutre

La forme de la zone neutre obtenue dans le référentiel d’accueil n'est généralement pas une
forme géométrique simple. Elle ne représente généralement pas une forme de zone de tolérance
qui puisse étre directement interprétée telle quelle par le fabricant. Il faut alors calculer une
forme de zone de tolérance utilisable directement par le fabricant. On utilisera généralement une
forme cylindrique qui est directement interprétable. D’autres formes de zone de tolérance
peuvent étre introduites. Par exemple on pourra utiliser une forme parallélépipédique ou un
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ellipsoide. Le fabricant devra veiller a ce que les dispersions du procédé de fabrication soient
inférieures a la zone ainsi définie.

3-3.4 Contraintes du modéle cinématique pour le transfert de tolérances

Pour obtenir la forme de la zone neutre dans le référentiel d’accueil Louis Rivest propose deux
méthodes. Soit nous calculons les intersections des images solides des différentes zones de
tolérances a l'aide d’'un modeleur de solide. Soit nous devons effectuer une analyse détaillée des
pas extrémes du balayage.

La mise en ceuvre de ces deux méthodes n'est pas évidente dans le cas d'une utilisation
automatique du transfert de tolérance comme c’est le cas dans un logiciel de synthése de
tolérances par exemple.

Nous présentons ici les deux difficultés rencontrées dans la mise en oceuvre de ces deux
méthodes.

3-3.4.1 Intersection des images solides

L'intersection des images solides des différentes zones de tolérance nécessite d’avoir un
modeleur de solide trés performant. En effet, le modeleur doit pouvoir générer les différentes
zones de tolérance. C’est zone étant d’une taille tres petite, on arrive souvent dans les limites de
calcul du modeleur. De plus, en effectuant les intersections successives de solides de petites
dimensions on peut rencontrer tres facilement des problemes de tangence entre les surfaces des
solides. Ceci entrainant généralement une dégénérescence du modéle de solide, et aboutissan
finalement a un calcul d’intersection vide alors que I'intersection devait étre non nulle.

Nous avons mené une série d’essais a l'aide du logiciel CAS-CADE © de Matra Datavision. |l
s’est avéré que les limites du modeleur étaient trés vite atteintes pendant ces phases de calcul
d’intersection. Ceci obligeait constamment au cours du calcul de vérifier I'intégrité du solide.
Car si lintersection entre deux images est vide il faut étre sir que cela ne vient pas de la
dégénérescence d’'une des images solides au cours du calcul.

3-3.4.2 Analyse des pas extrémes

L’analyse des pas extrémes du balayage est une opération qui dépend fortement des mouvements
possibles des éléments composant le référentiel. Il est donc nécessaire que cette analyse soit faite
au cas par cas par l'utilisateur. Ceci rend la tache d’automatisation délicate.

Car la modification d’'une valeur dans I'un des parametres de la structure cinématique peut
changer radicalement son comportement.

Il en résulte que I'utilisation de cette procédure dans le cadre d’'un programme de synthese de
tolérances est pratiguement impossible. En effet, dans le cas ou le logiciel de synthese de
tolérances le calcul du transfert de tolérance n’est qu’'un pas de calcul du logiciel de synthése. Il
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est souvent nécessaire au logiciel de faire des dizaines d’'essais de transfert différents pour
aboutir a une synthese de tolérance. L’intervention de I'utilisateur dans cette boucle d'itération
est donc inconcevable dans ce type de logiciel.

3-3.5 Conclusion

Le modeéle cinématique est un modéle trés intéressant car il permet de modéliser facilement
'ensemble des zones de tolérance couramment utilisées.

On peut a l'aide de ce modéle d’effectuer aussi bien une analyse ascendante ou descendante des
tolérances. Ceci dans le but de vérifier la validité du transfert d’'une zone de tolérance, exprimée
dans un référentiel, vers un autre référentiel. Ou de vérifier si les dispersions d’'un procédé de
fabrication sont compatibles avec les tolérances données par le dessin de définition. La seule
limitation du modéle cinématique est liée non pas au modéle lui-méme mais a la méthode de
calcul employée pour calculer la forme de la zone neutre ou la forme de I'union des dispersions
au cours du transfert de tolérances.

Dans le but d'utiliser ce modele dans un logiciel d’aide au tolérancement, il est nécessaire de
généraliser le modele cinématique et d'utiliser une autre méthode pour le calcul des intersections.
Dans le paragraphe suivant, nous allons introduire une généralisation du modéle cinématique et
présenter des méthodes pour calculer la forme de la zone neutre de maniére analytique.

3-4 Geénéralisation du modéele cinématique

La structure du modéle cinématique permet de modéliser la forme et le genre d’'une zone de
tolérance. Elle permet de modéliser 'ensemble des zones de tolérance définies par la norme
ASME Y14.5 M94. Gréace a cette structure, on peut controler la forme, la position et I'orientation
de la zone de tolérance relativement a un référentiel. Cependant, cette structure permet seulement
d’analyser le balayage d’'un seul point dans la zone de tolérance. De plus, elle ne permet pas de
simuler facilement les mouvements possibles de I'élément tolérancé dans la zone de tolérance.
Ainsi, la modélisation des mouvements d’'un axe dans une zone de tolérance cylindrique n'est pas
facilement réalisable. Ceci est génant lorsque I'on veut modéliser completement le mouvement
des différentes entités d'une chaine de tolérances. En effet, bien que le modeéle comporte des
parametres de redressement permettant de contrdler I'orientation rattachée au point terminal de
la structure, le contrdle de cette orientation relativement a la position de I'élément est trés
complexe a mettre en ceuvre en utilisant seulement la structure initiale.

Y

Nous proposons de ne plus nous limiter a cette structure mais d'utiliser des structures plus
évoluées permettant de définir les mouvements des €éléments aussi bien en position qu’en
orientation au sein de leurs zones de tolérance. La structure cinématique initialement proposée
était une structure sérielle. Pour augmenter la richesse de cette représentation, nous introduisons
des structures hybrides (paralleles @t sérielles) pour modéliser non plus le mouvement d’'un
point mais le mouvement de I'élément tolérancé dans la zone de tolérance.
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Pour illustrer cette notion sur un exemple simple, nous allons utiliser une chaine cinématique
hybride pour tolérancer I'axe d'un cylindre. La figut& page 95 montre cette structure
permettant d’étudier le mouvement de cet axe dans une zone de tolérance cylindrique.

L'utilisation d'une chaine cinématique hybride est nécessaire dés que I'on veut analyser une
chaine de tolérance complexe ou I'ensemble des éléments ne sont pas exprimés dans le méme
référentiel et ou I'ordre des références n’est pas le méme.

Dans une chaine cinématique, nous devons définir précisément les référentiels liés aux parties
fixes. Pour les modéliser, nous utiliserons, comme Louis Rivest, une bibliotheque de cas pour
créer les différents référentiels possibles. Cette bibliotheque, composée de 52 cas, est celle de la
norme ASME Y14.5.1-M4. On y retrouve I'ensemble de cas définit par Levehexgaux92].

Notons que la norme ASME a répertorié moins de cas car elle ne s’est intéressée qu’'aux
référentiels les plus courants.

La modélisation d’'une chaine de tolérance par une chaine cinématique dépend d’une part des
zones qui composent la chaine de tolérances et d’autre part des interactions entre les zones de
tolérance.

L’analyse de tolérances ne peut ce limiter a I'étude du mouvement d’'un point dans I'espace.
Nous devons aussi pouvoir modéliser le mouvement d’un axe dans I'espace ou le mouvement
d'un plan dans I'espace. De plus, ces mouvements sont limités car les dimensions des pieces
sont, elles aussi, limitées. Par exemple, nous pouvons avoir les spécifications suiNaxees

doit ce trouver dans une zone cylindrique, le plan doit se trouver entre deux plans paralléles, etc.
II faut donc pouvoir modéliser les limitations de mouvement. L'utilisation des chaines
cinématiques hybrides va nous permettre de prendre en compte ces limitations.

3-4.1 Modéle cinématique plan

Ainsi, si I'on examine le tolérancement des piéces présentées aux figuetd4, les chaines
cinématiques qui en découlent sont différentes. Sur la fifgjreous avons représenté la chaine
cinématique permettant d’étudier la piece de la figdile Le mécanisme (D permet de
parcourir la zone de tolérance de l'alésage D. Le mécanisEg&met le parcours de la zone

de tolérance de l'alésage E. La liaison entre le point D et le point E simule la liaison entre les
référence D et E pendant la création du référentiel ADE. Le point G simule la position de I'axe
de l'alésage G. La figuré5 représente la chaine cinématique modélisant la liaison entre les trois
alésages de la figuret.

Dans le cas de la figur?, il n'existe pas de dépendance entre la position de la zone de tolérance
de D et de E, c’est-a-dire que la distance entre les poirts@ est fixe. Par contre, dans le cas

de la figured4, la position de la zone de tolérance de E dépend de la zone de tolérance de D,
c'est-a-dire que la distance entre les pointe0OO, n'est pas fixe. Les chaines cinématiques
issues de ces deux exemples sont différentes (figilBex 45) et leur complexité dépend du
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degré d'interaction des zones de tolérance constituant la chaine de tolérance. La structure
cinématique aura alors plus ou moins de degrés de mobilité et sera plus ou moins redondante.

@18.20 +3020 @ 18.563+30%8
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¢4.73+8.025
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Figure42 : Exemple de dessin de définitionFigure43: Structure cinématique équivalente

Les figures42et 44 montrent la difficulté de modélisation les chaines cinématique. En effet, une
mauvaise interprétation des tolérances données par le dessin de définition entrainera la définition
de chaines cinématiques compléetement différentes. Dans notre exemple, seule la définition du
référentiel contrlant la position de la zone de tolérance de l'alésage E a été modifiée. Nous
sommes passé du référentiel ABC au référentiel ABD.

@18.09 900 @ 1856313028

20.127(W [A]B]C] [ @ [20.127(W [A]8]o] G .
(o] :
r a,
704 o
B — p__HTa ‘
LN . n
— 1 — Y1 N z
29.84 [33.63]

A
le T
@’\ L | Yo Paralléle au plan B
D
\ @4.73+80%5 %

lgllmm@lﬂ') W[ e M) 0, ABC

Figure44 : Exemple de dessin de définitionFigure45 : Structure cinématique équivalente

3-4.2 Modéle cinématique spatial
La figure46 montre une structure cinématique permettant de modéliser le mouvement d’'un axe
dans un cylindre. Elle est définie de la maniere suivante
La position et I'orientation de I'axe nominale sont définies a I'aide des 6 premiers parametres
de la structure Ta, Tg, Tc, Ra, Rs, Rc.
Le paramétrd; permet de définir la hauteur du cylindre.
Les parametre$; etR; permettent de balayer au poy le disque inférieur du cylindre.
Les parametred, et R, permettent de faire balayer au post le disque supérieur du

cylindre.
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3-4. Généralisation du modéle cinématique 95

L’axe passant par les poi@k etP, est I'axeZ;.

En faisant variefr; et T, en fonction du rayon du cylindrB; etR, entre 0 et 360°, on modélise
'ensemble des axes possibles a I'intérieur d’'un cylindre. L’ensemble des parametres peut étre
fixé en fonction de I'utilisation de I'axe dans la simulation.

Si I'axe est une référence primaire, 'ensemble des parameétres est défini comme ci dessus.

Si I'axe est une référence secondaire ou tertiaire, il existera des contraintes entre les
différents parametres.

Figure46 : Structure cinématique pour modéliser le mouvement d’'un axe dans un cylindre

Ainsi, étudions la piéce de la figuré7. Cette piéce comporte deux alésages localisés selon les
trois plans A, B et C.

L’axe du premier alésage est localisé dans une zone de tolérance cylindrique de diamétre

0.01mm. Cette zone est paralléle au plan A et au plan B et elle est perpendiculaire au plan C.

250+1 50+1

& 40+ 0.01 & 25+ 0.01

<$@0'01ABC {B‘@0.0lS‘A‘D‘
H
150+1]

1
9o
180
T Ko
A B U e

Figure47 : Exemple de cas spatial

L’axe du deuxiéme alésage est localisé dans une zone de tolérance parallele au plan A, et dont
I'orientation est fixée par la situation actuelle de I'axe D. Pour transférer la tolérance de position
du deuxieme alésage dans le référentiel ABC, il faut modéliser la chaine de tolérance entre le
référentiel ABC et le référentiel AD. Nous pouvons le faire a l'aide de la structure présenté
précédente. Il y aura alors une relation d’égalité entre les parametres de trahgktibnainsi
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gue pour les paramétres de rotatitynet R, pour que I'axe du cylindre reste perpendiculaire au
plan A.

3-5 Meéthode analytique d'analyse

L'utilisation des chaines cinématique permet de modéliser les effets des différentes tolérances
d’une chaine de tolérances.

La méthode cinématique développée par Rivest permet a partir de la chaine cinématique de
trouver la forme de la zone neutre apres transfert. Mais cette derniere n’est pas donnée de
maniére directe. Elle résulte soit d'un calcul par un modeleur de solides, soit d’'une analyse des
pas significatifs du balayage. Etant donné que I'automatisation de cette analyse n’est pas facile a
mettre en ceuvre, nous allons proposer une méthode permettant a partir de la définition de la
structure cinématique d’obtenir I'équation de la forme de la zone neutre aprés transfert. Cette
méthode utilise des outils issus de la robotique pour modéliser les différents mouvements permis
dans la structure cinématique. Nous allons donc présenter un formalisme permettant de décrire la
structure cinématique. Puis nous proposerons deux méthodes permettant de calculer la forme des
zones de tolérances apres un transfert de tolérance.

En robotique, on peut attacher a chaque composant de la structure cinématique un référentiel. On
peut ensuite calculer les matrices de transformations homogénes permettant de passer d'un
référentiel & un autre suivant, la composition de la structure. On peut donc calculer la matrice de
transformation permettant de passer du référentiel de la base au référentiel de I'organe terminal
de la structure. Cette matrice décrit les mouvements de l'organe terminal relativement a
'ensemble des parametres de la structure. Nous allons voir par la suite comment utiliser ceci
pour modéliser les zones de tolérances ainsi que les mouvements d’'une entité dans une zone de
tolérance.

3-5.1 Formulation générale

A partir de maintenant, nous désignerons$an point de I'espace, mais la méthode proposée
est également valable pour le cas d'une orientdtiogprésentera alors un vecteur. Dans la suite,
nous ne considérerons que le cas de deux zones de tolérances sucZestidegomme sur la
figure 38 aveci=1.

C respecte la tolérance si et seulemerft sixprimé dans le repéf@ncy (noté Reoncij ¢ )
appartient &;.1 la zone de tolérance liée au repBfghc.
Si on connait la transformatidf® T e [Dombre88| qui permet de passer du rep&ignc; au
repereRref ON peut écrire la relation fondamentale du transfert de tolérance pour le cas d'un point
sous la forme suivante

fondf; X = fonc T o refX (6)
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~fonct fonct N
fondf; X = gonct‘ A ref o p ref H ref X
e 0 1 0
. écu . . . . . _
ouX = €14 La matrice® ¥ A . est la matrice d'orientation du rep&es exprimé dans le

repéreRyonc. La matrice™ P . est la matrice de position du rep&gs exprimé dans le
repéreRfoncs-

cecC

. : . : ec
Dans le cas ofi représente une orientation, on aurait a}()lzsgo

Figure48 : Définition des différentes transformations

Il est souvent plus pratique d'utiliser I'élément nominal de la zone de tolérance. Nous pouvons

introduire deux nouveaux repéres s'appuyant sur les conditions nominales.R;Soit
(respectivemenR, ) un repére obtenu a partir du repBfgncy (respectivemenRyes) par une

transformation constante. (figu4&). Le repérdR; correspond a la situation nominale de la zone
Z, par rapport au repéRxoncy. A chagque position et orientation du repBegnct, correspond un

repereR;.

Il'y a un lien rigide entre le repéRioncy, et le reperdr;.

Le repereRy correspond a la situation nominale de la Zongar rapport au repéRer.

Soit™ T, la transformation qui fait passer du repBrgr au reperdR, . Cette matrice est donnée
par les cotes de fabrication.

Soit ' Troney 1@ transformation qui fait passer du rep®gr au repereRsoncy. Cette matrice

dépend des parameétrgs Les parametreq; sont les parametres indépendants de la structure
cinématique c’est eux qui commandent les mouvements de la structure au cours du balayage de
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'espace. C’est donc eux qui permettent de définir la position et l'orientation des deux repéres
Rref €t Rionct, I'Un par rapport a l'autre.

Soit™™ T, la transformation qui fait passer du repBrgncy au repereR; . Cette matrice est
obtenue par les cotes nominales du dessin de définition.

A partir de la structure cinématique, on peut associer des repéres et des matrices de
transformations entre les différents repéres. On peut notamment calculer la matrice de
transformation®T;. Au cours du balayage des différents paraméjre®nt pouvoir prendre
différentes valeurs dans I'ensemRales valeurs possibles. Pour chaque valegymt®us auront

une matrice’T;. On pourra donc définir 'ensemble des valeurs que prendra la matricel

cours du balayage comme étant I'ensenhble

Soit°C les coordonnées daRs du pointC, et soit'C les coordonnées daRs du pointC.

L'équation générale peut alors s'écrire sous la forme :

foncty X 1 — foncty T 1 1-|-O OTref ref X
fi — fi
leonctl OnCtlx 1 - leonctl OnCtlT 1 1TO OX
X = T X (7)
. glcu g’cu
ou'X=¢ “Uet’X=¢€ "0
elu elu

Le développement de cette relation nous donne :
A partir de cette relation nous pouvons calculer les deux zones suivantes

La zone neutre aprés transfert qui représente l'intersection de I'ensemble des zones de
tolérances possibles.

L'union de I'ensemble des zones de tolérances possibles.

Pour pouvoir calculer ces deux zones, il faut pouvoir calculer si un point de I'espace appartient a
une zone de tolérance apres transformation. Nous pouvons écrire une condition nécessaire et
suffisante de respect de la zone de tolérance
lc respecte la tolérance si et seulement si :

lCT fonct122 (8)
Cela veut dire que si le poifit apres transformation, ne se trouve plus dans la zone de tolérance
fonctz, alors la tolérance n'est pas respectée pour cette transformation. Dans ce cas, aprés
transformation le poin]lc n'est plus réalisable en respectant la zone de tolérance. L'ensemble des
pointlequi restent dans la zone de tolérai¢&z, quelle que soit la transformatiSn, T t qui
fait bouger cette zone sont les points de la zone neutre. lls sont réalisables quelle que soit la
position de la zone de toléran@&1z,. L’ensemble des pointj§ qui restent dans la zone de
tolérance apres une transformatidal t sont les points de I'union des zones de tolérances.
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Pour la clarté de I'exposé, nous nous limiterons au cas de tolérances de position circulaires dans
le plan. Nous allons tout d’abord calculer l'intersection des zones de tolérances. puis nous
calculerons I'union des zones de tolérances.

3-5.2 Calcul de l'intersection des zones de tolérance

Pour que I'on puisse réaliser le pdirtbut en le faisant respecter la tolérance, il faut que ce point
reste dans le cercl¥®1z, aprées n’'importe quelle transformatiof,. Sinon, cela veut dire qgue la
transformatiorf T, le fait sortir de la zone de tolérance, et on ne peut plus respecter la tolérance.
PuisquelC doit étre dans le cercf@™z,, il faut gue la distance entre le centre de ce cercle
fonc 7, et le point'C soit inférieure au rayon du cercle€®"®z,. Puisque l'origine du repéry
est le centre du cercl®z,, il faut simplement que la distance entre le prhtet I'origine de
R;: soit inférieure &, ce qui donne

e |P £ v ©
Or nous avons

” 1c ”2 = (A °C +1Py)T (1A °C +1py)

||OC ”2 _o%T opl + 1P02

L'inéquation précédente devient
e |F- 2% °p,+ P2 -r?e 0 (10)
On peut alors développ%l?l et’C selon leurs expressions polaires soit
P, =[r cog r sing 0]"avecr 2 0 et®c=[rcom rsim 0]
ce qui donne
r2-2rrcosg-a)+r2-r12£0 (11
Cette inéquation dépend des parameétesjui définissent le mouvement de la structure
cinématique.
Résolvons cette inéquation. Nous devons calculer le discrimbDath¢ cette équation. Les
solutions de cette équation doivent étre réelles il faut dongat positif quel que soit les
valeurs des parametrgs
Si D est négatif pour une valeur particuliere des paramgtmesa veut dire qu'il n'existe pas de
valeur der qui permette de résoudre I'équatidd. Il ne pourra donc exister de zone
d’intersection commung; et donc la tolérance n'est pas transférablRgley, versRrer.
Nous pouvons donc définir une condition nécessaire pour que la zone neutre existe. Il:faut que
D3 0" gl Q
Si nous développons I'expression du discrimirianbus obtenons la condition suivante
r? 3 r2sirf(q-a) (12)
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Il faut donc en résume que

r? 3 r? (13

Cette équation résume le fait que pour gu'’il y ait une intersection entre les images il faut que le
point apres transfert reste a une distance inférieure aumagleria zone de tolérance.

Si D est positif pour toutes les valeursagié Q alors I'équatiornll & deux solutions réelles et de
signes opposéasetr”. Sir' est la racine de signe positif Le rayon de notre zone négtrest
donné par :

rn(@) =minr' (19

avec

r=r cosfl - a)+\r’—r2sirf(g-a) (15)
L’équation 14 est I'équation polaire de la zone neutre. Pour chaque valeumdas pouvons
calculer le rayon de la zone neutre. En faisant varientre O et g, nous obtenons la forme de
la zone neutre exprimée daRs

3-5.3 Calcul de I'union des zones de tolérance

Le calcul de I'union des zones de tolérance est effectué de la méme maniere que pour le calcul
de lintersection. Un poin(%C respecte la tolérance apres une transform&Tipsi ce point reste
dans le cercl®™Z, aprés cette transformatiSi;. Sinon, cela veut dire que la transformation
%T, le fait sortir de la zone de tolérance, et on ne peut plus respecter la zone de tolérance pour ce
point. Ceci nous améne au méme raisonnement que précédemment nous pouvons donc
développer I'équation® et aboutir pour une transformatidif; a linéquation1l. Cette
inéquation peut ou non étre vérifier pour un p&irte I'espace. Si cette inéquation est Vvérifiée,
cela veut dire que le poift est dans la zone de tolérance aprés la transformatiorPour
calculer les points limites qui formerons la frontiere de I'union des zones de tolérances, il faut
calculer pour chaque la plus grande valeur que peut prendegprés avoir subi I'ensemble des
transformation8T,1 t. A partir de I'équatiorl3, nous pouvons calculer ce rayon

ry(@) = maxr' (16)

.
Nous n’avons plus de contrainte sur le discrimiriaen effet, I'ensemble des points de I'union

ne sont pas censés étre valides pour I'ensemble des transformations possibles mais seulement
pour au moins une d'entre elles. Par contre, dans I'équaj@euls les rayons résultants d’'un
discriminantD positif sont pris en compte.

3-5.4 Analyse descendante

Nous allons présenter deux exemples traités par Louis Rivest pour vérifier notre méthode. Le
premier exemple est trivial. Nous le présentons simplement pour montrer la validité de la
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méthode. Le deuxiéeme exemple est plus complexe pour montrer les domaines d’applications de
la méthode.

3-5.4.1 Exemple introductif

2501 251 2501 251

¢ 40 0.01 7 25 0.01 &S 40 0.01 7 25 0.01
—d}‘@o.m‘A‘B‘cu@‘@ 0.0IS‘A‘D‘ %QB‘Q0.0I‘A‘B‘C = @0.00S‘A‘B‘C‘
o] .

" =
+
| 180 | ’

(a) (b)

Figure49: Exemple de transfert de tolérance

150+1

La figure 49a montre le dessin de définition d’'une piéce mécanique comportant deux alésages.
L'alésage D de diametre 400.01mm est tolérancé par une tolérance de position de diametre
0.01 relativement au référentiel composé par le plan A, le plan B et le plan C dans cet ordre. La
position nominale de I'axe de cet alésage est de -180 su75 sury.

Le deuxieme alésage de diametretZh01 est localisé par une tolérance de position de diametre
0.015 relativement au plan A et a I'axe de l'alésage D. Ce référentiel est incomplet mais on
supposera qui reste horizontal c’est-a-dire paralléle au plan B.

Pour des raisons techniques, on veut réaliser ces alésages en une seule opération. Il faut donc
vérifier que le transfert de la tolérance de position du deuxiéme alésage dans le référentiel ABC
est réalisable.

La figure49% montre un exemple de tolérancement de ces deux alésages dans un seul systeme de
référence ABC.
Puisque la référence primaire des deux alésages est la méme référence plane A on peut étudier le
transfert en 2D et non pas en 3D. Les axes des alésages seront représentés par des points et il
seront confinés dans des disques.

La figure50 montre la structure cinématique simplifiée de la chaine de tolérance complete.
L’'axe de l'alésage D est confiné dans le disdle et I'axe du deuxiéme alésage est confiné
dans un disqu&T, dont la position dépend de la position de I'axe de I'alésage D.

Suivant I'ensemble des positions de I'axe D la zdfe va balayer une portion de I'espace et
I'intersection de I'ensemble des disqUEE, donnera la zone de tolérantg: exprimée dans le
référentiel ABC.
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Figure50 : Structure cinématique

A partir de cette structure cinématique nous allons définir les différents référentiels et écrire les
différentes matrices de transformation homogéne pour analyser le mouvement de la structure.

, KX]

Z

a, >
L

R, i’

ref
Figure51 : Définition des différents repéres
La figure 51 montre les différents référentiels que nous pouvons définir pour cette structure. 0

partir de ces matrices nous pouvons calculer la matrice de transforﬂthmntre le référentiel
Ry etR;.

é r, cos@,) u
OT _ ? | 3x3 rl sin(al) l;l
e o u

€ 0 0 1 U

L. PINO



3-5. Méthode analytique d'analyse 103

Si nous développons I'inéquatidd nous obtenons obtient
r?—ri?—2rrycos@ —ai) £ 152 (17)
Le discriminanD de cette équation est
D=r,°—r,° sirf(a —a.)
Une condition suffisante pour qu soit positif quel que soi est que r; £ rp. Ceci est un

résultat évident mais il montre la pertinence de la méthode. Dans le castauy alors la
solution de I'équatiod 7 devient:

' = Jr—rsirf(a —a;) —r; cos@ —ay)
Le rayon de la zone neutre est donné par le minimurhgiesl que soié; :
rh(a)=ra—rg
Ce résultat est un résultat trivial. Mais il montre de maniere simple I'utilisation de la méthode et
les potentialités de cette derniere.

Nous allons appliquer la méthode de calcul analytigue de la zone neutre apres transfert sur un
exemple un peu plus complexe pour voir les possibilités d'utilisation de cette méthode. Ce
dernier est extrait de la these de Louis RivRstdst944. Il traite du probleme de transfert que

nous avons déja évoqué.

3-5.4.2 Etude d'une piéce générique
Dans la suite de ce mémoire nous reviendrons souvent sur I'analyse des tolérances d’une piece
générique. Cette piece est extraite Riz'¢st944 elle représente un corps de pompe (figure ).

Figure52 : Dessin de définition d’'un corps de pompe extraitRiedst944

Nous avons simplifier le dessin de définition pour extraire seulement les entités qui nous
intéressent et nous avons transformé les unités en mm. La 5i8ureus montre cette piece
simplifiée. Elle comporte trois alésages, les deux premiers alésages D et E sont localisés
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relativement au plan ABC. Le troisieme est localisé relativement au plan A et aux deux alésages
D et E dans cet ordre.

Si I'on souhaite réaliser les trois alésages dans la méme phase sans démonter la piece, il faut
transférer la tolérance de position du troisieme alésage dans le référentiel ABC.

@1829 3020 @ 1856313028
] o127 [alslc |2 0127 [a]s]c]
D JLE]

©|@ 0127 |a[p] E]
G

Figure53: Dessin de définition

Nous pouvons définir une structure cinématique permettant de modéliser ces spécifications.
Puisque la référence primaire A est un plan, le probléme peut étre traité dans le plan. Nous
devons tout d’abord modéliser le mouvement de I'axe D au pire des cas dans une zone de
tolérance circulaire. Puis nous modélisons le mouvement de l'axe E par une autre zone
circulaire. Enfin nous pouvons modéliser le mouvement du point G relativement aux deux autres
points D et E toujours avec une zone circulaire.

La figure54 nous montre une telle structure.

Figure54 : Structure cinématique équivalente
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A partir de cette structure, nous pouvons définir les différents référentiels ainsi que les
différentes matrices de transformations qui permettent de passer d'un référentiel a un autre

(figure 55).

b
R 2 Z,
foncty a2
7]
N,
a2
Yo 4 \ 4,
M O b
R \ \ L,
ref

Figure55: Ensemble des référentiels associés

. 0, 7
Puis nous pouvons calculer le vecteélr pour la zoneZs. Nous pouvons alors résoudre

I'équation 11 avecr; = rz.. Nous pouvons alors calculer le rayon de la zone neutre dans le
référentielRy associé a la position nominale de la zéneSuivant les valeurs que nous prenons
pour les zon&; etZ; le transfert est possible ou non.

Parameétre de la structurea, b, a, b, ag bs
Valeur en mm 29.84|41.783| 33.627| 71.183| —21.412| —12.344

Table3 : Valeur des parameétres définissant la structure cinématique

La table4 nous montre les différentes valeurs des rayons de la zone neutre apres transfert suivant
les valeurs que I'on prend pour les rayons des zonetZ,.
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Cas| Rayon mm Résultats de L. RivesMMéthode analytique
r, = 0.0635 ;
] _ -
1 |r,=0.0635 min D
] | - -0.0207
r; = 0.0635
r, =0.03175 ;
] _ _
2 I = 0.03175 min D _ —0.00215
r;=0.0635 |
r, = 0.0127
1 n 0.033 0.032
3 |r=0.0127 | LinD 3 0.00305
r;=0.0635 |
r, = 0.01905
] M 0.0165 0.0164
4 I = 0.01905 min D _ 0.00180
r;=0.0635 |

Table4 : Valeurs du rayon de la zone neutre aprés transfert

La figure 56 nous montre la forme de la zone neutre aprés transfert dans le quatrieme cas de la
table précédente. La forme en fuseau de cette zone n’étant pas directement exploitable par le
fabricant, il faut donner le rayon de la plus grand zone circulaire inscrite dans la zone neutre (en

gris foncé sur la figure). On remarque alors qu’'une grande partie de la zone neutre aprés
transfert n’est pas utilisable si on n’exploite que la zone circulaire. Pourtant toutes les piéces qui

respectent cette zone sont correctes et respectent la spécification.

Figure56 : Forme @ la zone neutre aprés transfert exprimée Bamour le 4™ cas de la
table4
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3-5.4.3 Etude d'un groupe d'entité

Si nous modifions la position nominale de I'alésage, nous obtenons des formes et des rayons de
zones neutres différents. Ainsi, la figls& montre I'exemple d’'un groupe d’alésages localisés
avec le méme systeme de référence que précédemment. LeébBguomtre la forme de la zone

de tolérance pour chaque alésage dans le cas=00.019051, = 0.01905 et que le rayon de
chaque zone de tolérance a transférer soit égaka0.0635. Sur chaque figure, nous avons
représenté l'intersection des zones de tolérance ainsi que I'union de ces zones de tolérances.
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Figure57 : Groupe de quatre alésages
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Figure58: Forme des zones de tolérance aprés transfert
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3-5.5 Analyse ascendante

hY

L'analyse ascendante consiste a calculer 'accumulation d’'une dispersion de fabrication pour
arriver a calculer une dispersion relative qui sera comparée a la zone de tolérance que I'on doit
respecter. Il faut donc calculer I'union de I'ensemble des dispersions de fabrication. La structure
cinématique sera la méme que celle utilisée dans le cas de I'analyse descendante. Par contre ce
n'est plus la zone de tolérance que nous étudions mais une zone de dispersion de fabrication.
Nous pouvons supposer que ces dispersions de fabrication sont de forme circulaire. Dans ce cas,
on peut appliquer le méme raisonnement que dans le cas de I'analyse descendante. Mais au lieu
de calculer l'intersection des différentes zones de tolérance, on calcule alors I'union de ces
zones.

Reprenons par exemple la piece de la fighBe mais au lieu d'utiliser des tolérances de
fabrications, nous prenons en compte les dispersions du procédé qui réalisera simultanément les
trois alésages. Nous utilisons la méme structure cinématique définie par ldfigure

Prenons par hypothese que la dispersion sur la tolérance de fabrication du premier alésage est un
disque de 0.015mm de diamétre. La dispersion de fabrication du second est un disque de
0.012mm. La dispersion de fabrication de troisieme est de 0.03mm. Nous reprenons les calculs
précédents pour calculer 'union des dispersions.

Nous obtenons la zone de dispersion relative du troisieme alésage comme nous le montre la

figure 59. Sur cette figure, nous avons aussi représenté la zone de tolérance du troisieme alésage
dans sa position nominale. Nous voyons, que la zone de dispersion est completement incluse

dans cette zone de tolérance. Le procédé de fabrication est donc capable de fabriqué des piéces
en conformité avec les spécifications imposées.

7.1

708 | aE £0.127 |
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Figure59: Zone de dispersion relative

Maintenant, choisissons un autre procédé de fabrication. Les dispersions de fabrication des trois
alésages sont alors égales a 0.0365mm.

La figure 60 nous montre alors la zone de dispersion relative du troisieme alésage. Nous
remarquons que cette zone est juste inscrite dans la zone de tolérance de l'alésage. Nous avons
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ici un cas limite pour le calcul des dispersions de fabrication. Le procédé est capable, mais nous
avons atteint les limites du procédé de fabrication.

71

708 _— AE0.127
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Figure60 : Zone de dispersion limite

Maintenant, si nous utilisons un autre procédé de fabrication dont la zone de dispersion des deux
premiers alésages est de 0.04mm et celle du troisieme alésage de 0.05mm. L&l fijus

montre le résultat du calcul de cette zone de dispersion. Nous remarquons que la zone est plus
grande que la zone de tolérance du troisieme alésage. Le procédé de fabrication est donc
incapable d’assurer que toutes les piéces produites dans ce cas seront conformes.

71

7.08 \ v A0.127 |

Figure61: Zone de dispersion trop importante

3-5.6 Synthese de tolérance de répartition

La méthode que nous proposons permet donc de calculer soit la zone neutre aprés transfert de
tolérance en connaissant les tolérances de fabrication du procédé. Ou elle permet aussi de
calculer les dispersions relatives de fabrication en connaissant les dispersions de fabrication du

procédé. Dans les deux cas nous partons d’'un ensemble de variables connues pour en déduire I
zone neutre ou la zone de dispersion relative. Nous avons donc une partie du processus de
synthese de tolérances.
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La synthése de tolérance fait intervenir un processus d’optimisation des différentes valeurs des
zones de tolérance comme par exemple le colt de réalisation d’'une piece. Nous n’allons pas aller
aussi loin mais simplement présenter ce processus d’optimisation dans un cas simple. Nous
allons chercher quelle est la valeur limite qui faut appliquer aux trois zones de tolérances de
fabrication des alésages de la fig@® pour respecter la zone de tolérances de 0.127mm du
troisieme alésage. Pour cela, nous reprenons I'équation qui nous donne le rayon de la zone neutre
aprées transfert. Cette équation dépend justement des veleeirs, des rayons de zones de
tolérances de fabrication des deux premiers alésages D et E. nous avons donc und fpriction
nous donne la valeur dg suivant les valeurs de der, de du rgonrs de la zone de tolérance

du troisieme alésage.

rn="1(ra,ro,rs)

Il suffit donc de résoudre le systéme contraint suivant
i I =f(r1.rars)

Pour une zone de tolérance du troisieme alésage de 0.127mm nous trouvons pour xaleur de
etr, un rayon de 0.018mm.

Nous voyons donc que notre méthode analytique peut étre utilisée dans un logiciel de synthese
de tolérances. L’exemple que nous avons traité ici est trivial mais il montre bien que la méthode
peut étre étendue a n'importe quelle contrainte sur les différents rayons des zones de tolérances.
De plus, nous avons traité ici le cas de I'analyse descendante de tolérances mais nous pouvons
aussi utiliser cette méthode dans le cas de I'analyse ascendante de tolérances dans une boucle de
synthese de tolérances.

3-5.7 Conclusion

Nous venons de présenter une méthode permettant dans le cas plan de calculer a la fois
l'intersection des zones de tolérances et I'union de ces zones de tolérances en fonction des états
possibles des références composant le systeme de références. Nous n’avons pas traité le cas ou
I'on ajoutait des modificateurs d’états sur les tolérances de position ou sur les références. Car
dans ce cas, il suffit simplement d’augmenter la zone de tolérance de I'écart maximum entre
'état au maximum de matiére et celui au minimum de matiere de I'alésage. La méthode reste
donc valide la aussi.

Nous avons donc présenté une méthode permettant d’effectuer aussi bien une analyse dans le
pire des cas du transfert de tolérance que le calcul de l'accumulation des dispersions de
fabrication. Cette méthode peut aussi étre utilisée en bureau d'études pour vérifier des
contraintes liées a 'assemblage par exemple.

Nous verrons dans le prochain chapitre comment étendre ce procédé au calcul de pieces
virtuelles et résultantes.
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3-6 Méthode jacobienne d'analyse

La méthode précédente permet de définir de maniere analytique la forme d’'une zone de tolérance
apres transfert. Mais, étant donné que nous utilisons une structure cinématique, il serait
intéressant d'utiliser les outils de la robotique pour étudier cette structure. En effet, en robotique,
il existe un ensemble de méthodes et d’outils permettant d’étudier les propriétés des structures
cinématiques tels que le logiciel SYMORSy(bolicMiodeling of Robolsqui est un logiciel de

calculs symboliques pour I'écriture des modéles géométriques, cinématiques et dynamiques des
systemes mécaniques rigidealy-articulésa partir d'une description géométrique systématique

de la structure Khalil 943 Khalil 948. De tels outils permettent de calculer les différents
modéles pour étudier les propriétés des manipulateurs telles que par exemple le calcul d'un
espace de travail, dans le domaine articulaire ou dans I'espace opérationnel. Ceci permet de
calculer 'ensemble des parties de I'espace que le manipulateur peut atteindre.

Les résultats d'analyse que nous étudions dans cette section complétent ceux obtenus par la
méthode analytique. Notons que la méthode jacobienne permet de trouver tous les résultats de la
méthode analytique.

3-6.1 Description de la chaine cinématique

Une chaine cinématique est composée d’'un ensemble de corps rigides (piéces) liés entre eux par
des liaisons mécaniques parfaites. Suivant le nombre de corps attaché a chaque autre corps de I;
chaine cinématique, nous pouvons classer les chaines cinématiques de deux
manieredifférentes

Soit c’est une chaine cinématique ouverte. Dans ce cas chacun des corps composant
la chaine a un degré de connexion au plus égal a deux. C’est-a-dire qu’il est relié au
plus a deux corps.

Soit c’est une chaine cinématique fermée. Dans ce cas, au moins un des corps de la
chaine comporte un degré de connexion au moins égal a trois.

Soit c’est une chaine hybride qui est constituée d’une ou de plusieurs chaines fermées
et d’'une ou de plusieurs chaines cinématiques ouvertes.

Dans une chaine cinématique, chaque corps de mécanisme est relié au suivant par une (ou
plusieurs) liaison mécanique on parle alors d’articulation. Elles sont de deux types

Les articulations prismatiques qui définissent une translation selon yn axe
Les articulations pivots ou rotoides qui définissent une rotation autours d’un axe

Etant donné que nous voulons faire balayer un espace a notre chaine cinématique, nous devons
définir les articulations qui permettront d’effectuer ce balayage.

Chacune des articulations pourra étre soit passive ou soit active. Les articulations actives vont
définir le mouvement possible du manipulateur. Les articulations passives subissent le
mouvement imposé par les articulations actives. Nous najprie vecteur des variables
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articulaires actives (ou indépendantesygtie vecteur des variables articulaires passives (ou
dépendantes). Nous pouvons regrouper les deux veageetsy pour former le vecteur des

. . . _éqiu
variables articulaireg avecq = qu

On peut définir une relation entre les entr@eslu manipulateur, c’est-a-dire les variables
articulaires, et les sorties, c’est-a-dire les configurations de I'organe terminal, de la facon
suivante:

F(X,q) =0

3-6.2 Définition des espace paramétriques

Pour un manipulateur, nous pouvons définir différents espaces paramétriques
L’espace opérationnel noED.
L’espace des articulations ou espace articulaire BAté

Sur chacun de ces espaces, on peut définir I'ensemble articleirkespace de travaiV.

Q définit 'ensemble des positions des articulations motorisées qui permettent d’assembler le
mécanisme [Chablat98]
Ql EA
1 gl EA i
Q= $x1 EO/F(X,q) =0}
W définit 'ensemble des configurations possibles de I'organe terminal. C’est-a-dire I'ensemble
des positions et orientations accessibles par I'organe terminal.
W1 EO
"XT W, $q1 Q/FXX,g =0
La limite de cet espace de travail peut étre calculée en étudiant la nullité du déterminant de la
matrice Jacobienne du mécanisme exprimée pour I'organe terminal. C’est une partie des limites
de l'espace de travail qui vont nous permettre de définir la forme de la zone neutre aprés
transfert.

—

3-6.3 Calcul de la matrice Jacobienne

Nous avons vu que nous pouvions calculer la matrice de transformation homogene entre la base
et I'organe terminal de la structure cinématique. Cette matrice peut étre exprimée de la facon
suivante:

P2%€T term (@)= Uo (18)

Ou Up représente le mouvement de l'organe terminat] é¢ vecteur des parametres de la
structure. Généralemehl, est représenté par le vectxry, z]'. Ou x, y et z représentent la
position de I'organe terminal.
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Si la structure contient des boucles fermées, il faut les prendre en compte pour calculer le
mouvement de l'organe terminal. Pour chaque boucle fermée on peut écrire que le produit des
matrices de transformation de chaque corps de la boucle est égal a la matrice identité, soit

P 20T, = (19
Ou a(i) représente I'élément précédentdl§ élément de la structure cinématique de la boucle
fermée et représente la matrice ldentité.

Une fois que I'on a écrit ces différentes équations nous obtenons un systéme d’équations non
linéaires qui prend en compte le mouvement de I'organe terminal ainsi que les contraintes de
fermeture des boucles fermées de la structure cinématique

I F(Qaa) =
1Y (daq) = Uo

Ou F(qq,qi) représente les différentes équations résultantes des boucles fermées de la structure.
Y (q4,qi) représente des différentes fonctions issues de la matrice de transformations entre la base
et I'organe terminalgq représente les parameétres dépendants de la structyreeptésente les
parametres indépendants de la structure. C'est-a-dire les paramétres moteurs dans la structure.

(20)

Nous allons calculer la matrice Jacobienne de la structure exprimée sur I'organe terminal. Pour
ce faire nous allons dériver le systeme d'équatRihd.a dérivée de la premiére équation a la
forme suivante

%Iq dgq + ﬂ_qdq' 0 (21)
Si nous posongly = 1}1;1 et = 11}: nous pouvons obtenir une relation permettant de définir les
parameétres dépendants en fonction des paramétres indépendants.
dogy = %" 3 dg (22)
Si nous nous occupons de la dérivée de la deuxieme expression de I'ég@atiauns obtenons
:11(: dgq + ﬂqdq. dJo (23)
Cette éguation nous améne a I'équation suivante
dUo =Jdq; (24)
avecKy = =¥ etK; =¥
"~ flaa flai
et nous avons finalement
J =Ka (3¢ 3 )+K; (25)

La matriceJ est la matrice Jacobienne du mécanisme calculer au point terminal de l'organe
terminal (Celui qui définit)y).

L’étude du déterminant d&permet de calculer les situations ou le mécanisme se trouve sur une
singularité. Dés que le déterminantXdédevient nul pour des valeurs gelonnées, cela veut dire
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gue le mécanisme rencontre une singularité. A ce moment, le mécanisme peut gagner ou perdre
un ou plusieurs degrés de liberté.

Il existe plusieurs types de singularités pour un mécanisme complexe. Une partie de ces
singularités permettent de définir la frontiere de I'espace de travail. Nous allons donc étudier les
variations du déterminant depour calculer I'espace de travail du mécanisme.

3-6.4 Application de la méthode jacobienne

L'étude du transfert de tolérance a l'aide de la matrice Jacobienne du mécanisme devra étre
effectuer en deux étapes

La premiére consiste a vérifier si le transfert de tolérance est possible. On parlera dans
ce cas de consistance du transfert

La seconde consiste a calculer dans le pire des cas I'espace de travail du mécanisme
et d’en déduire la forme de la zone neutre aprés transfert.

Reprenons I'exemple de la piece de la fighBe Cette piece comporte trois alésages. Les deux
premiers l'alésage D et l'alésage E, vont servir a la construction du systéme de référence du
troisieme alésage G.

3-6.4.1 Etude de la consistance

Avant de calculer la forme de la zone neutre apres transfert, il faut d’abord vérifier si le transfert
est réalisable. C’est-a-dire qu'il faut vérifier qu’il existera bien une intersection commune entre
les différentes configurations de la chaine cinématique dans le pire des cas.

Le transfert est consistant s'il existe une zone neutre aprés transfert. Pour ce faire, nous allons
étudier I'espace de travail du centre de la zone de tolérance que nous voulons transférer. S'il
existe deux points quelconqgaeetb appartenant a cet espace de travail et dont la distambg d(

est supérieure au diametre de la zone de tolérance a transférer alors, il n'y aura pas d’intersection
entre toutes les zones de tolérances. Car si nous placons les deux centres des zones de tolérances
en a et enb, les deux zones circulaires n‘auront pas d’intersection, et donc I'ensemble des
positions de zones de tolérances n'aura pas de zone d’intersection commune. Le transfert sera
alors inconsistant.

Pour qu’il existe une zone d’intersection il faut donc que I'ensemble des points de I'espace de
travail soit a une distance inférieure au diamétre de la zone de tolérance. Il faut donc que
'espace de travail du centre de la zone de tolérance soit inclus dans un disque dont le diameétre
est au moins égal au diameétre de la zone de tolérance a transférer.

3-6.4.1.1 Modélisation géométrique de la chaine de tolérances

Pour modéliser la chaine de tolérances entre ces trois alésages, nous utilisons la structure
suivante:
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Figure62 : Structure cinématique

Cette structure est une structure hybride a boucle fermée. Elle permet d’analyser la situation du
point G qui représente ici la projection de I'axe G sur le plan A. Les mouvements du point G
peuvent étre étudiés a partir des parametrea,, r; etr,. On peut aussi ramener |'étude de
cette structure aux parameti@s r; et a, Dans le pire des cas, on peut ramener cette étude a
a, eta, ou simplement a;et a, Quand nous ramenons I'étude au parametxeil faudra

prendre en compte que les valeuragdeossibles doivent impérativement permettre la fermeture

de la boucle fermée.

Regardons dans un premier temps si le transfert de tolérance est possible. Pour cela, nous
écrivons les équations de la boucle fermée dans le pire des cas en fonction des parametres
indépendanta; eta,. La boucle fermée est décrite par la structure cinématique de laGRjure

Figure63: Structure cinématique de la boucle fermée

Nous pouvons donc écrire les conditions de fermeture de la boucle
tx = I COS@1) + I COS@a) —I2 COSAY)

ty = r. sin@i) + r sin@a) —rz2 sin@y)
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- Sty 1) . . " .
ou 0.0, = tXH’ ty etty sont des valeurs constantes obtenues a partir des positions nominales des
y

alésages D et E.

3-6.4.1.2 Modeéle cinématique

La dérivation de deux équations précédentes donne le systeme matriciel :suivant

gda,i . éday i)
J1 & gr H=J2 §4q, H (26)

Maintenant, nous pouvons ouvrir la boucle pour prendre en compte le mouvement du point G.
Pour cela, nous utilisons la structure cinématique de la fe@jure

Figure64 : Structure cinématique de la boucle ouverte

Nous écrivons I'équation du mouvement du point G en sans prendre en compte les parametres de
la boucle fermée.

Xg = rcos@i) + DHy cos@,) —HG sin(@a)
Y= risin@i) + DHy sin(@g) + HGx cos@.)
La dérivation de ces expressions donne :

2dXc 1
En combinant cette équation et I'équatia?6)( nous obtenons la matrice jacobienne du
mécanisme au point G :

gdxgy_ . édaiu

€ . U=

édycU * édas U
L'étude du déterminant de cette matdcgermet de calculer I'espace de travail du point G et de

vérifier dans un premier temps la consistance du transfert de tolérance.
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3-6.4.2 Espace de travail et condition de la consistance

L’espace de travail du point G est calculé en regardant les singularités du mécanisme. Ces
singularités sont données quand le déterminant de la matrice jacobienne s’annule pour des
valeurs desj. Une des parties de ces singularités forme les limites de I'espace de travail du point
G.

Une fois cet espace de travail détermin€, nous pouvons vérifier la consistance du transfert de
tolérance. Le transfert sera consistant si I'espace de travail au pire des cas du point G est contenu
dans un cercle de diamétre égal au diametre de la zone de tolérance de l'alésage G.

La figure 65 montre deux calculs différents de I'espace de travail du point G pour des valeurs de
r; et p, differentes. On remarque que pour la fig@ba le transfert est inconsistant car I'espace

de travail du point G n’est pas contenu dans le cercle dont le diamétre est égal au diamétre de la
troisieme zone de tolérance. Par contre, sur la fi§boenous voyons que I'espace de travail est
compléetement inclus dans ce cercle. Le transfert est donc consistant.

Rayon en r ra rs r ra rs
mm

Espace de
travail du
point G

a) transfert inconsistant b) transfert consistant

Figure65 : Etude de la consistance du transfert de tolérances

Nous pouvons ici remarquer que Monsieur Dominique Gaunet était arrivé au méme résultat avec
I'étude des SATT et des petits déplaceme@tujnetd4]. La figure 66 nous montre l'incertitude

de position relative des points de I'axe du cylindre G. Les valeurs utilisées pour la6figure

sont de 0.127mm pour les trois zones de tolérance (D, E et G); celles de |&G6ywent de
0.038mm pour les zones de tolérances de D et E et 0.127mm pour la zone de tolérance de G.

Nous remarquons que les frontieres obtenues par Monsieur Gaunet ne sont pas exactement les
mémes que celles que nous obtenons. Une explication possible de cette différence est que le
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modéele des petits déplacements linéarise les déplacements avant de les prendre en compte alors
gue nous calculons les déplacements puis fin@arisons en calculant la matrice jacobienne.

Dans le cas présent, le bras de levier entre le référentiel ADE et l'alésage G viens accentuer le
mouvement de rotation du référentiel ADE. Monsieur Gaunet obtient donc dans ce cas de plus
grands déplacements du centre de l'alésage G et donc il obtient un rayon de zone neutre un peu
plus petit.

a) transfert inconsistant b) transfert consistant

Figure66 : Incertitudes de position relatives au transfert de c@asrjeto4)

3-6.4.3 Etude du transfert

Une fois que I'on a défini que le transfert était consistant, on peut calculer I'espace de travail de
la zone de tolérance dans le pire des cas. Pour cela on rajoute le mécanisme modélisant le
balayage de la zone de tolérance. Puis nous recommencons I'étude pour ce mécanisme. Nous
obtenons alors I'espace de travail complet du point terminal de la structure cinématique. A partir
de ce dernier on peut calculer dans le pire des cas la forme de I'union de toutes les zones de
tolérances et la forme de lintersection. L'union sera donnée par la frontiére extérieure de
I'espace de travail. L'intersection sera donnée par la frontiére intérieure de cet espace.

Pour cela nous modifions la structure cinématique pour prendre en compte la troisieme zone de

tolérance comme nous le voyons sur la figéve On utilise ici les valeurs de etr, pour
lesquelles le transfert est consistant.
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Figure67 : Structure cinématique compléte

Dans ce cas, nous recommencons |'étude de la boucle fermée. Dans ce cas précis, la boucle
fermée n’a pas changé nous obtenons alors les mémes équations que précédemment.

Par contre, le calcul de I'espace de travail n’est plus effectué pour le point G mais pour le point I.
Dans ce cas, nous écrivons les équations du mouvement du :point |

Xe =rico0s@i) + DHy cos@,) —HG sinf@,) + rzcosg@s)

Ye=riSin(@;) + DHy sin@s) + HG, cos@y) + rasin(@s)
En prenant en compte simultanément les équations de la boucle fermée ainsi que les équations du

mouvement du point | nous pouvons calculer la matrice jacobienne du oirfbhction des
parameétres indépendaris;,da, etdas :

/da AN
gk Saa, 0
dyju™ € ]
edyid éda3H

Maintenant, si nous calculons les valeursagdea, etaz pour lesquelles le déterminant de la
matrice J s’annule nous obtenons les limites de I'espace de travail du point E au pire des cas.
Cet espace de travail est a décomposé en deux parties 'une extérieure que correspond a I'union
de I'ensemble des zones de tolérance (en gris foncé sur la @i@uret une zone intérieure qui
correspond a lintersection des zones de tolérances (en gris clair sur [&8giNeus avons vu

que puisque le transfert était consistant, cette zone devait exister. La6guoeis montre un
exemple d’espace de travail du point | pour les valeurs des parameétres de ldSigure

L. PINO
































































































































































































