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Abstract

The objective of the project concern a study and
conception of mechanical saw with bow hydraulic dis-
positive for approching blade fowards the spare. to be
realised in a shop of ENP.

Résumeé

Le présent projet concerne une étude et une conc-
ception d'une scie mécanique a archet a dispositif hy-
draulique d'approche de la lame en direction de la piece
en vue d'une réalisation dans l'atelier de 1'Ecole Nation-
ale Polytechnique (ENP).
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INTRODUCTION

Le présent projet concerne, l’étude pour la conception et le
dimensionnement d’une scie mécanique a archet, avec un
dispositif hydraulique d’approche de la lame en direction et en
profondeur de la piece.

Pour la conception de la scie nous nous somme inspiré des
solutions apportées par le brevet d’invention allemand exposé a
1"INAPI, ainsi que ceux de la scie mécanique SMA 3 fabriqué par
PMO de Constantine.

Notre choix pour 1les brevets d’'inventions allemands est
Justifié par le choix des solutions mécaniques de conception
apportées et aux quelles on a apporté notre contribution, de
changement afin de permettre, leurs réalisation au sein de notre
atelier de 1'école Polytechnique.
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CHAPITRE I

GENERALITES



1-1/ GENERALITES
1-1-1/ PROCEDE DE SCIAGE

Le sciage est un procédé d’usinage qui consiste A& enlever de
la matiére par coupe dans un temps relativement court & 1l’aide

d’un outil a dents multiples (lame de scie) qui se déplace
parallélement & la surface a usiner.

Cette opération est effectuée généralement en plusieurs
passe rectiligne.

1-1-2/ LES TYPES DE MACHINES A SCIER ET LEURS CARACTERISTIQUES

a - LA SCIE MECANiQUE ALTERNATIVE A ARCHET

Posséde un outil en forme de lame droite fixées aux deux
extrémités dans un support en forme de U animé d’un mouvement
alternatif et soulevé pendant la phase retour.

La machine lui impose:

- soit une avance commandée mécaniquement, constante par
coup de scie: l’avance moyenne par dent, pour une course donnée,
est constante quelque soit 1’épaisseur de la scie, et 1’effort
de pénétration est imposé par un contre poids.

- soit une avance sous un effort donné: celle-ci diminuant

alors quand 1'épaisseur & scier augmente, l’'avance par dent est
variable.

les dents de la lame sont en forme triangulaire ou
trapézoidale, ils sont déportés de par et d’autres, pour donner
la voie a la scie en produissant une fonte plus large que
l’épaisseur de la lame afin d’évilc:s les frottements.

i | i

a. dents triangulaire b. dlenks l:'-a“i:’éz‘;;f.clal(esfig:1-1)

|
|

_ Dents cle lame cle scies alternatives
b - SCIE A RUBAN SANS FIN

La lame de sciage est montée sur deux volants poulies et
animées d’un mouvement continu.

Ces scies sont aussi utilisées pour le trongonnage, mais




elles ont une application particuliérement intéressante dans 1le
découpage de forme.

Leur largeur peut descendre jusqu’a 2 mm valeur qui permet
de suivre n’importe quel contour usuel,

les lames de scies sont en acier au carbone soit en acier
rapide monobloc ou bimétal

De : dent en acier rapide . corps en acier au carbone
-Lame de scie a ruban, modele bi-meal - (fig:1-2)

La résistance a la traction est supérieure a 1300 MPa sauf

dans le cas d’acier au carbone souple ou elle est supérieure a
seulement 630 MPa.

La largeur des lames doit étre la plus grande que possible
une grande largeur permet un grand effort dont la tension de 1la

lame, et conséquence un grand effort dont la poussé, laquelle
détérmine 1l’avance.

¢ - SCI

CIRCULATRE

Les lames sont des scies en forme circulaire en général
monobloc pour des diamétres allant jusqu'’a 315 mm ou en segment
rapport au dela de 315 mm, le corps étant en acier au carbone.

1-2/ POSITION DU PROBLEME
1-2-1/ SUR LE PLAN DE LA CONCEPTION

lLa premiére contrainte auquelle nous avons été confronté,
réside dans le fait que la machine devait étre réalisée dans un
atelier dont les possibilités de réalisation était 1limités car
toute solution de moulage était exclue

La deuxiéme contrainte était que le choix des scies
mécaniques a archet a contrepoids devait étre aussi écarté car
présentant un inconvénient majeur, celui de 1l’usure rapide et
destructif de la lame de scie engendré par le non relevage de
1’archet en fin d'’opération de sciage. Ainsi que la neon
possibilité du réglage de la pénétration en fonction de 1la



vitesse de coupe donc de la nature de la piéce & usiner et 1la
non possibilité du réglage de la pression de coupe.

- la premiére contrainte de moulage nous a obligés
d’éliminer les solutions apportées par les scies & archet
moulés, et d’'opter pour la{solution de 1'archet apporté par le
brevet allemand N° 2262957 ainsi que de réaliser le bati et le
carter de la machine en mécano-soudure.

- la deuxiéme contrainte nous a orienté pour 1l’utilisation
d’un dispositif hydraulique afin d’éliminer les lacunes du
contre-poids (non réglage de la pression de coupe et la
pénétration). Le choix que nous avons adopter est inspiré du
brevet allemand N° 1068086{ , présente les avantages suivants:

¥ le résérvoir enveloppe la chambre cylindre piston donc
présente moins d’encombrement que la solution présenté par PMO,

- Scie mécanique SMA 3 -
(fig: 1-3)

¥ élimination de la tuyauterie extérieure, solution qui
atténue le probléme d’étanchéité dont sont exposées les scies
mécaniques adoptant des dispositifs hydrauliques comme celle de
la scie mécanique bulgare de notre atelier. :

Pour assuer le relevage durant la fin de 1la phase de
travail, ]? solution simple prés. té par le brevet allemand
N°2313165 , par le biais d'un L, satisfaisant A& cette
contrainte.

1-2-2/ SUR LE PLAN DE DIMENSIONNEMENT

Le dimensionnement d’une machine passe par des étapes
essentielles:



- Définition de la gamme de matériaux et des dimensions de
la piéces a usiner sur la machine.

- Déduction de 1la puissance ainsi que de la gamme de
vitesses de coupe et les efforts engendrés pendant la coupe,

La puissance et les vitesses nécessaires & la coupe nous
permettent de détérminer les caractéristiques du moteur ainsi
que le rapport de rédution.

Les efforts de coupe nous permettent le dimensionnement des
organes de la machine.

Puissanceet vitesse Puissance du
——————— ———mee-| Moteur et rapport
de/coupe de réduction
Game du matériau
¢t dimennsion de
la pitce 2 usiner
Efforts de coupe Dimensionnement
b————3| cngendrés pendant || des organes de la
l'opération de coupe machine
(fig:1-4)

Le probléme qui s’est posé est le suivant:

* Absence de données dans le projet concernant la gamme de
matériaux et les dimensions des piéces déstinées & @&tre wusiner
sur la machine.

* Manque d’'informations concernant le procédé de sciage
(efforts et vitesse de coupe en fonction du matériau ainsi que
de la dimension de la piéce & usiner F(p,D) et V(p,D)):

- dans les ouvrages et documentations
- au niveau de PMO (SMA réalisée par PMO)

Pour remédier a ce probléme nous avons fixé comme puissance
nécéssaire a la coupe ainsi que la gamme de vitesses de coupe
celles utilisées pour la SMA 3, en ce basant sur le faite que
cette gamme de vitesse de coupe et la puissance nécessaire a la
coupe d’une certaine gamme de matériaux et de dimensions de
piéces que nous ignorons les liwites donc nous laisserons
d’établir ces données aprés la réalisation de cette machine en
tant que banc d’essai.



-3/ DESCRIPTION DE LA MACHINE

Le présent projet concerne la conception et le
dimensionnement d’une scie mécanique & archet, comportant wune
lame de scie encastrée obliquement par rapport & la glissiére de
l’archet et un bati de machine muni d’une table, sur le dessus
de laquelle la piéce a scier est maintenue pendant 1l'opération
de sciage a 1’aide de deux mors de serrage réglables.

Le mouvement de coupe est assuré par un moteur éléctrique
monté dans la partie supérieure de la machine, ainsi que par un
variateur de vitesse a commande manuelle disposé de fagon a
transmettre le mouvement au réducteur qui délivre 1le couple
moteur nécéssaire pour l’opération de sciage.

Le dispositif d’entralinement de l’archet est constitué d’un
mécanisme de bielle-manivelle comportant un maneton engagé dans
une rainure de guidage disposée sur le dos de l'archet. Le
guidage de l’archet dans son mouvement de va-et-vient est assuré
par deux barres glissiéeres dans les extrémités sont montées sur
un carter monté et pivotant sur le bati de la machine.

Pour la commande automatique de la pression de coupe et de
l’approche de la lame de scie en direction de la piéce, le
carter prend appui sur un ensemble hydraulique cylindre-piston
logé dans le bati de la machine. Cette appui étant par
1’intermédiaire d’un levier coudé, monté sur le carter de
maniére a pouvoir tourner a l’endroit de son coude, ce levier
coudé attaquant un excentrique porté par la manivelle par
l’intermédiaire d’une biélle articulée sur l’une de ses
extrémités libres et disposée de fagon sensiblement horizontale
pour soulever la lame de scie et faire reposer celle-ci: lors de
son mouvement de retour. Le levier coudé posséde la forme d’un L
dont le coté court est relié a 1lo tige du piston du groupe
cylindre-piston, alors qu~ son c¢o6té 1long s’articule sur la
bielle,partart du logement du levier coudé et disposé a
1’intérieur du carter, a peu preés verticalement derriére la zone
de déplacement de l’archet de la scie.

A la fin de chaque opération de sciage le carter pivotant se
reléeve automatiquement pour pouvoir procéder au démontage de la
picce et a la poursuite d’une opération ultérieure en assurant
ainsi un gain de temps.

e relevage automatique est assuré par 1l’ouverture d’une
éléctro-vanne disposée dans le groupe cylindre-piston et



actionnée par l’intermédiaire d’un bouton poussoir monté dans la
partie inférieur du carter pivotant, ainsi que par deux
ressorts montés latéralement de part et d'autres du trajet de la
course du archet.

Vu 1’élévation considérable de la température, 1l’usinage
doit eétre lubrifié. Cette lubrification est assurée par une

pompe dont la marche est synchronisée avec celle du moteur
éléctrique.




1-4/ SCHEMA CINEMATIQUE
Dispositif h)'drculfquq
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} (fig:1-6)
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1-5/ DIMENSIONS ET CAPACITE

. \ N
Piece a scier

i § 0
sV ‘
. - %
Piece cle Fixation de la lame : (fig:1-17)
Suivant la normalisation établie par AFNOR 5 les

dimensions extérieures et la capacité de sciage de la machine
sont exposées dans le tableau suivant:

1 c d e+oﬂ5 f h
+0,1
450 200 10 2 10 500




=6/ CALCUL DE L’INTERVALLE DE DEPLACEMENT DE L'ETAU

On congoit 1'étau de la machine de fagon & étre mobile sur
la table, pour permettre & la lame de scie de faire travailler
le maximum de dents possibles et cela afin d’augmenter sa durée
de vie et atténuer 1l’usure d’une partie de la lame qui est égale

a 2.e = course (quand 1’étau ne peut se déplacer sur la table).

. \
Piece a scier

Etau

Lmin

(fig:1-8)

I

Le probléme qui se pose, c’est qu’on ne peut pas déplacer
1’étau dans n’importe quelle position sur la table pendant une
opération de sciage. Car l’archet étant en mouvement,risque de

buter contre la piéce par une des extrémités des bras de
l1’archet.

ke B o Se ) L .
l | |1
=5 | : |

i |

l % Archet

I- =~

[

(fig:1-9)

L = 630 (longueur de 1’ archet obetnue par conception)
b = 50 (marge de sécurité)

La distance de l’extrémité droite de la lame de scie en fin
de course a vide, comptée du point O (centre de pivotement du
carter) est:

X = 820 mm
-]

Quand l’archet se déplace d’une course, l’extrémité du bras
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droit de 1l’archet se trouve distante du point O de:

Xe = 680 mm

Donc la position extréme droite de notre étau se trouve a:
1 = 670 mm
max

L’'intervalle de déplacement de 1’étau doit étre supérieur ou
cgalealacapacitéde sciage:

1 I Y % D (1-2)

Dans la phase retour ou de travail, pour que 1l'’archet ne
bute pas contre la piece il faut:

- 2.e Z2 1 -1
lame max min
d’ou en définitif on a:
L - 2.e z2 1 = g 2 D (1-3)
lLame max min

* CALCUL DE L’INTERVALLE DE DEPLACEMENT

Archet en Fin
cle course a vide

(fig:1-10)

donc on adoptera comme intervalle .o déplacement de 1l'étau:

1 - 1. = 300 mm

max mun
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* DEDUCTION DE LA VALEUR DE 1 .
min

d’ou 1. = 370 mm
min

=7/ CALCUL DE L'ECARTEMENT ANGULAIRE MAXIMAL

Puisque la piéce & scier est maintenue a 1’aide d’un étau
mobile par rapport & la table, pour calculer 1'écartement
maximale angulaire, on positionnera notre pidce & une distance

1 ~~du point de pivotement du carter. Ainsi on fera les calculs
min

pour une piece de dimensions maximales.

M
M N’
-t-.-.l-H
(o]
01 N
,///ﬁﬁmﬂ D
61-‘ % Lrn'ln i &
(fig:1-11)
de la fig 1-11 nous avons:
tg(3 ) = NM'/ON = NM'/1l . (1-4)
max min
et puisque NM? =D + M'M’
et M'N’ = M'H - N'H
alors N’H = NN’ - HN = D - HN
et HN = MN.cos(f? /2)
max
donc MN = D.cosfﬁmax/2)
d’ou HN = D-nnsz(ﬁ /2)
max

12



donc N'H = .1 - nnqz{ﬁmax/Z]j

Calculons maintenant. M'H:

de la fig 1-11 on a: MH = MN.sin(f3 /2)
max
MN = M'H.teg| /2 -
d’ ot
24 sinl3  /2)
M’H = MN. it
teln/2 - )
ﬁqu
donc r‘anﬁ /9\.q'infﬁ /2
N = B max max
teln /2 - 3 )
max

alors M’'’N’ devient:-

sl /2) .sin| /2
M'N’ = D e Bmax R1n(%ax )

-Dp.[1-cos’(B_/2)]
tr(n/2 - )

b 4
donc NM' devient:
cos(ﬁmax/z).51n(ﬁma /2)

x

NM’= D,

2
+ cos (3. /2)
tg(n/2 - B ) e

max

alors 1’équation 1 devient:

cos(f3 /2).8in(3 /2) 5
tg(f3 U7 o e + cos (3 /2)
max mwn max
Ctg(ﬁmax )

(1-5)
pour trouver la valeur de {3 on procédera par itérations
max

successives.
soit 1l = 370 mm 2 D = 200 mm

mLwn

on trouve une valeur de l’'ordre de:
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max

-8/ CHOIX DU MOTEUR

La scie mécanique a archet est une machine congue pour le
sciage de différents métaux, par conséquent & travailler avec
différentes vitesses de coupe. La gamme de variation de 1la
vitesse de coupe a été déduite de celle utilisée par la scie
mécanique SMA 3 fabriquée par 1’Entreprise Nationale de
Production de Machines Outils de Constantine, ainsi que 1la
puissance et le couple du moteur élécrique nécéssaire pour
l’opération de coupe.

Le moteur éléctrique posséde les caractéristiques suivantes:

- moteur triphasé, puissance nominale 1,5 KW

Vitesse de rotation 1500 tr/mn (4 poles)
- forme de construction B3

- désignation de carcasse 908

- classe de couple 16

- tension U = 380 V A, 50 Hz

- classe d’isolation F

Les dimensions extérieures du moteur éléctri?g? données par
le catalogue présenté par 1l’entreprise ENEL sont :

156 I 139 ;
'M& — —— = =
\ — b @ -
T \\ 1 L r |l —y i
v o
3 SI o ) 5 |
Nl Gl W s 2 | | T : o e
| 50 . ,} : 'L_i._
# ) [ o | \. | //—ﬁ
29 10 A8
P oz z=4 (fig:1-12)
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CHAPITRE 1II

ENSEMBLE

MOTO
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REDUCTEUR



INTRODUCTION

La partie de transmission de mouvement est composée
essentiellement d’un

- Variateur de vitesses .

)

oo ; . (6
- Réducteur avec un rapport de réduction de 10

Le variateur est composé de deux poulies avec deux flasques
mobiles et deux fixes dont la transmission de mouvement est
assurée par une courroie trapésoidale large sans fin. Notre
variateur nous permet une variation progressive de la vitesse.
Le réglage se fait manuellement aucours du fonctionnement de 1la
machine, ce qui donne une plus grande facilité de <choix de la
vitesse de coupe qui peut étre choisie dans une gamme variant de
35,5 Jjusqu'a 140 tr/mn '

Le réducteur est composé de deux étages avec respectivement
un rapport de réduction de 1,76 et 5,61. Pour le choix de ces
rapports, on s’est inspiré des valeurs de 1la scie mécanique
SM3fabriquée par 1’Entreprise Nat}g?ale de Production de
Machines-outils (PMO) de CONSTANTINE .

<=1/ DIMENSIONNEMENT DES ELEMENTS CONSTITUTIFS DU VARIATEUR

2-1-1/CHOIX DE LA COURROIE:

Suivant le catalogue presenté par la societé industrielle de
transmission TEXROPE, la courroie la mieux adaptée pour
transmettre une puissance de 1,5 KW et une vitesse de 1410tr/mn,
est celle de type W25 ,

Les dimenssions de la section données par la norme
IS0, sont exposées dans le tableau suivant:

(fig :2-1)

25 26 8 2 6




2-1-2/ DETEMINATION DES DIAMETRES EXTREMES DES FLASQUES

a/ DIAMETRES DONNANT LA VITESSFE DE SORTIE MINIMUM

Suivant la norme ISO,le dia?gyre de référence minimale ne
doit pas étre inférieur a 45 mm 3
donc D . 2 45 mm
imin
Pour notre cas, on le fixe a 45 mm
d’ou D = 45 mm
imin
pour la poulie réceptrice nous avons:
D . W N
imun _ 2 _ 2
D (A N
2max i i
On a D = (N/N).D .
2max 1 2 imwn
donc D = 1410/355 = 177.3 mm
2max
D = 177.2 mm
2max
b/ DIAMETRES DONNANT T.A VITRESSE DE SORTIE MAXIMUM:
D D = N N D =D
Gn e imax / 2min 2 / i g imax 2min
Dans notre mécanisme de variation de vitesse progressive,

c’est un disque mobile qui fait varier la largeur de la gorge de
la poulie, ce qui engendre un déplacement radial de la courroie.

Ainsi, on peut ecrire:

= D + X (1)
imax imun
=D - X (2)
2mun imax
ou D diamétres primitifs extrémes de
imwn im a x

la poulie motrice.

17



Bille s diamétres primitifs extrémes de la
2mun 2max

poulie réceptrice.
x : déplacement radial de la courroie.

Or en faisant la somme des deux équations (1) et (2), on a
l'expression suivante

D . =D . * D
imax 2mun imun 2max
Comme : D =D . =D
imax 2min
Alors on a D=(D . +D )/2
imin 2max
d’ol on a D=111,15 mm

2-1-3/ CALCUL DE LA LONGUEUR DE LA COURROIE ET DE L’ENTRAXE

{
a/ CALCUL DE LA LONGUEURE DE LA COURROIE

Des relations géométriques simples permettent de déterminer
la longueur de la courroie :

L

. , 142
4.G = (D1 s DE) } + (1/2).(D2.82 + 01.81)

ou C : entraxe
Dies D2 : diamétres primitifs

8 , 82 : angles d’enroulements

Mais pour faciliter les calculs on exprime la longueur de la
courroie par la relation suivante:

12

2 2
26 + (rr/2).(D1 + Dz) + (D2 - Ii) f4.C

Pour un premier chaoix d’entraxe on doit vérifier la
condition

D < C< 3.(D + D)
2 2 1

alors on a:

18



177,2 < C < 666,9

Un entraxe trop grand risque de provoquer des vibrations
indésirables et un ballotement du brin lache. Par contre un
enlraxe Lrop court réduit l’angle de contact ce qui contribue a
diminuer le rendement de transmission.

On prend un choix de C :

C = 323 mm

donc aprés calcul on obtieut:

L = 1028,152 mm

La long?eur normalisée la plus proche est celle dont 1la
valeur est

L = 1000 mm

{
b/ CALCUL DE L’ENTRAXE®

Le choix d’une longueur normalisée entraine une modification
correspondante de l’entraxe initial. Pour déterminer 1'entraxe
final, on procéde de la fagon suivante:

Soit

=
n

(D1 + Dzj:z
(D1 - Dz) /4

o]
n

On obtient une premiére évaluation de l'entraxe a partir de
1’éguation suivante:

C’= (L - A)/2
avec A = (45 - 177,2)/2 = 111,15
alors C’= 444,425 mm

Finalement la valeur de l’entraxe est donnée par la relation:
¢''= ¢' - B/(2.C")
Aeo B = (45 -177,3)°/4 = 4375.822

Alors nous obtenons la valeur finale de l'entraxe:
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C’’= 439,5 mm

2-1-4/ CALCUL DES ANGLES D’ENROULEMENTS®

nous avons 91 =1 - 2.3

92 = + 2.03

Dz . D1
Avec {3 = Arcsin
2.6
le calcul numérique nous donne:
3 = 17,52 deg 91 = 145 deg 62 = 215 deg

2-1-5/ ANALYSE DES FORCES™®

- Effort périphérique sur la poulie motrice

F = Pn/v ou P : puissance a transmettre
v : vitesse linéaire
on a v = [1.D.N/60
v = 3,297 m/s
d’ou finalement
F = 455 N
- Efforts de tension
Les expressions des tensions sont données par

expressions suivantes
** Effort de tension dans le brin tendu:

P exp(f .8)
n e
: + m.v

i v exp(f .8) -1
(=]

ou f coefficient de frottement équivalent
(=]

20
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fe = f/sin(y /2) ¥ angle de gorge

f : coefficient de frottement

¥ Effort de tension dans le brin mou:

F ot

5 (P/v)

F_
1
¥k Effort de tension de pause:

F —

: (F1+ Fz)/z

** Effort d0 & la force centrifuge:

F =m .vz
c
Le calcul numérique nous donne, en sachant que pour les
courroies en caoutchouc le coefficient de frottement est de
1’ordre de 0,3 et la masse par unité de longueur est égale a
0,2184 Kg /m.
f =1,33 F;= 473,6 N F5= 18,6 N Fs= 246,1 N C= 2,374 N

2-1-6/ CALCUL DES CONTRAINTES AGISSANT DANS LA COURROIE *’.

- Contrainte normale dans le brin tendu:

& = F /8

- Contrainte due a la force centrifuge:

o =
G FC/S

-~ Contrainte due a la flexion:

of = Ef.e/D

ou e épaisseur de la courroie

Er module d’'élasticité en flexion
D : diamétre de la poulie
S

section de la courroie

Le calcul numérique nous donne des valeurs des

en MPa avec Ef = 18 MPa.

21
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o = 2,602 = 0,102 ¢ = 0,013 o = 3,200 o = 0,812
1 2 c f1 fz
Pour que 1’utilisation de la courroie soit sécuritaire, il
faut que la somme de ces contraintes soit inférieure la
contrainte admissible qui est de 1l’ordre de 50 MPa pour les
courroies courrantes. '
orn a o =0 + o0 + 0
8 c t
o = 6,729 < Bﬂ
Donc notre courroie est fiable.
2-1-7/ CALCUL RELATIF AUX FLASQUES
1/ CALCUL DES EFFORTS DE LA COURROIE SUR LE FLASQUE
a/efforts dans le plan vertical :
ol
/;/t?f / M N1 taction de 1la courroie sur le
N, /) N, flasque mobile
e N, Nz taction de la courrocie sur le
I flasque fixe
B B
nous avons
A | F Q = 2.N (sin(y) + £ .cos(y))
(fig:2-2) = QV/(Z.(sin(w) + fe.cos(w))
On a aussi N.= (F + F_).cos(f3)
2 1 2
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d’'ou on a:

(F1 4 Fz).cos(ﬁ)

2.(sin(y) + fg.sin(w))

le calcul donne

N1 = 154,29 N

b / Efforts dans le plan horizontal

On = - .si
n a Qh (F1 Fz) sin(f3)
Qh : action horizontale de la courroie
Qh= 137 N
2/ ETUDE DE L’EQUILIBRE DU FLASQUE . F\w r
a/ PLAN OXY
g FeN]_ Na. l F
f |
Z |
Z | "
2-1“— b e e
“ d | b
Avec a =33 mm ; b = 40 mm (Eigea=d

F : Effort d0 au poids des éléments de la
commande manuelle F = 20 N
alors on a

Selon 1'axe O0X,.
= . + f L] . i = 0
%d N1 cos(y) 5 N1 sin(y)
donc
= - £ .s3 =
Eu (cos(y) S sin(y)) N1

R = 104,2 N

X1
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Sclon 1'axe 0Y,

F - R+ sin(y).N + f .N.cos(y) = 0

donc
Ryi = (sin(y) + fecos(lp)).N1 + F
R = 254,7T N
yi

la somme des moments donne :

73.F-M +((f .sin(y)-cos(y)).D /2 +(sin(y) +f cos(¥)).33).N = 0
y ° 1 @ 1

on a donc

b Y4

alors nous obtenons:

M = 6,87 N.m

b4
b/ PLAN OXZ
£LAN Bl o
Rz'é\ ) -C..lnP
2 '\ Mz
g
= .
Selon 1’axe OZ. a a b 7

(F1 - Fz).sin({?)/z - th =0

R = (F - F ).sin(f3)/2
z1 1 2

la somme des moments nous donne:

M_ = (F - F,).33.sin(3)/2

z

M = 2,26 N.m

z

3/CALCUL DE RESITANCE DU FLASQUE

24

M = 73.F +{(fe.sin(w)—cos(w)).D1/2 + 33.{sin(w)+fe.cos(w])}

(fig:2-4)



a/CALCUL DES MOMENTS DE FLEXION .

**% SELON LE PLAN VERTICAL

R,
5

(fig:2-5) x = 33 %}= 1,54 Nm

- 33 < x < 40

M =0,020.x - 1,46
fz
pour x = 33 MP = -0.8 Nm
x = 43 M =20
fz

**¥ SELON LE PLAN HORIZONTAL .

;\ R:,‘ l F‘f" 3 S.IRP
A M - 0 <x < 83
Z [
7 | |
;‘\ | I Mf‘y = Rzi'x - M
MF} j |
' I - M = 0,068.x - 2,26
| > f
Y
Jin |
|
pour x =0 Mfy= - 2,26 N'm
|
(fig:2-6) x = 33 b%y: 0O Nm

De ces calculs on peut conclure que la section critique est
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Située au niveau de 1’encastrement.

la valeur du moment résultant est

2 2 172
M = M + M
f ( fz fy)

M = 7,23 N m

b/CALCUL DU DIAMETRE MINIMAL DE L'ARBRE DU FLASQUE.

Nous avons le module de résistance de la section

W =2.W =21 /D
(8] z 0
- I = M. (p*- a*)/32

ou D,d : diamétres extérieur et intérieur du flasque

La contrainte réduite est:

o =M /W = 32.Mr.D/(n.(D‘-d‘))

r r

Ou M : moment réduit
r

de

VON-MISES-HENCKI est donné par l’expression

M= (M + 3.M/4 )
r f t

avec M : moment de flexion résultant

M : moment de torsion di au couple du moteur

t

M = 10,2 N m

aprés calcul nous obtenons:

r

M = 12,5 N m

En utilisant la condition:
o < o
F [ ]
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nous

avec

pour

nous

Une

Pour

avons
32.Mr.D
= k]
4 <
[I.(D - d )
[¢] = b.| 0,18.0_ ; 0,33.0] ,
r e /mun
¢ : contrainte de rupture
r
o; : limite d’élasticité
1 : pour arbre sans concentration de contraintes
b

0,75: pour arbre avec concentration de contraintes

Nous utilisons pour le flasque un alliage d’aluminuim ayant
caractéristiques :

o = 330 MPa et ¢ = 200 MPa
r e

[¢] = 0,75.| 0,18.330 ; 0,33.200}

min

[o] = 44,55 MPa

adoptons un diameétre intérieur : d = 24 mm

Le diamétre extérieur minimal sera donné par l’équation.

139730.D° - 400.D - 46359,62 > 0

résolution numérique de l’'équation nous donne:
D > 25,3 mm

notre conception nous adopterons un diamétre minimal

D = 30 mm
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4/CALCUL DE L’EPAISSEUR DU FLASQUE

Na-(cost -te.sin¥) I Ry
beo) !
v B AN |
///% ) ¥ x
(fig: 2-8)

Pour le calcul de 1’épaisseur du flasque, nous le modélisons
par une poutre encastrée d’un coté et soumise

concentrée de 1l’autre.

Le moment de flexion est maximal a 1l’encastrement

on a donc thm = Nz.(cos{w) = f951n{w)).l

La courroie étant en position de diamétre maximum

Nous avons N1 = 149,6 N
d’ou M = 5,9 Nm
fmax
l.e module de résistance est minimal a ;: x =
2 2 172 2
W =b .x.h /6 = (R -r1r) +h /3
zmin min
2 2 2
o = M /W . 3M /((R°- r").h")
max fmax™ fmin fmax
En utilisant la condition:
< e
o < 9]
alors on a: 1/2
3'|M kmax
3 2 2
][ * - 2,

En utilisant les données suivantes:

28
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[a] = 44,55 MPa ; R =55,6mm ; r = 22,5 mm

nous obtenons

h > 2,79 mm

Pour notre conception nous utiliserons:

h = 4 mm

2-1-8/ CALCUL DU SYSTEME VIS-ECROU DE LA COMMANDE MANUELLE

a/ CHOI U MATERIAU

Nous utiliserons un acier E 32 ayant pour caractéristique:
or = 320 MPa o = 180 MPa
(=]
b/ CHOIX ET TYPE DU FILET

Le profil ISO a pas fin
k E_f‘-ajl

! g : 30°
—7f-—~"“' i d : diamétre nominal
|
|
|

) d : diamétre moyen

d : diamétre de base
(fig:2-9) p : 1,5 pas

c/ CLCUL DE LA LONGUEUR DE L’'ECROU

Les trois modes de faillite possible des filets sont:
- le cisaillement a4 la base des filets a= la vis
- le cisaillement & la bese des filets de 1’écrou

- 1’usure des filets due & la pression de contact

C’est en prenant un écrou suffisament long que l’on évitera
la faillite. Par conséquent on choisira la longueur la plus

grande parmis celle que 1l’on obtient en calculant les trois
modes de faillites
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¥ faillite due au cisaillement des filets de la vis

: A = 2 3 i B . 8
Pour le cisaillement 4 la base des filets de la vis on at :

F
a
T =
n.d .t.n
! i
ou F : charge axial
(o}
d : diamétre & la racine
T
t : épaisseur du filet a la racine
n : nombre de filets recouverts par 1l’'écrou
. ! . . (8)
En sachant que la contrainte permise en cisaillement est
0,577.c0
=]
T =
K
s
ou ¢ : limite d'élasticité
(=]
K : facteur de sécurité
=1
La longueur nécéssaire de 1l'écrou afin d’'éviter le

cisaillemggt des filets de la vis sera donc obtenue de ces deux
équations .

alors L = n.p =

0,577.¢ .m.d .t
e r

¥ faillite due au cisaillement des filets de 1’écrou

La longueur nécessaire a4 l’écrou pour éviter le cisaillement
de ces filets est donnée par l’expression 3

p.F .K
a S

0.577.0’9.?’!.(1-1’.
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* faillite due & 1'usure

La longueur nécessaire a 1’écrou pour éviter 1'usu - e: 2
4.p.F
a
M = 2 2
=]
n'(d _d)-P
r adm
ou P : pression admissible sur le filet. Elle est de 1’ordre

adm

de 15 MPa.

Pour le calcul final de la longueur de 1l’écrou nous avons:

L =max(L ; L ; L)
v e L5}

avec les données suivantes:

d =84 mm ; d = 81,54 mm ;7 t =2 mm et P = 15 MPa

r adm

L = 0,048 mm

Pour notre conception nous utiliserons: L= 51m;1

2-1-9/CALCUL DU RESSORT DE LA POULIE RECEPTRICE® .

Nous adoptons un ressort hélicoidal en acier & section
circulaire constante, de diamétre d et un diamétre moyen D

Le ressort est soumis & la compression par une force axiale
d'intensité.

FQ = Nz.{COS(W} - fe.sin(w))

F = 104,2 N
a

En prenant un acier ayant une contrainte admissible au
cisaillement de 350 MPa, le diamétre du fil devra satisfaire a
la relation:

13
BCFG.D
d > _—
7. [t]
Le ressort a un diamétre moyen: D = 55 mm
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alors aprés calcul nous obtenons:

d > 3,12 mm

Pour notre mécanisme nous avons:

d = 4 mm

Les longueurs de fonctionnement du ressort sont:

1. =40 mm
mLn

1 = 54,27 mnm
max

La longueur écrasée du ressort est alors

2
BOF !N!D
a m
L = P
- G.d
G module de cisaillement G = 80 MPa
N nombre de spires effectives
alors on a:
L = 6,78.N
Le nombre de spires est obtenu en vérifiant
L & 2 . on obtient N < 6
min
Pour notre mécanisme nous avons:
N =5
La constante de raideur du ressort est donnée

l’expression

k = G.d*/(8.N.D>)

le calcul numérique nous donne:

k = 3077 N/m
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Pour assurer un contact permanent du flasque mobile avec

courroie on a:

F > K. (1 = 1.1
s m

ax

F force délivrée par le ressort

On obtient:

1 > 88 mm

alors nous adoptons:

1 = 89 mm

2-1-10/ CHOIX ET VERIFICATION DES CLAVETTES

a/ CLAVETTE DU MOTEUR

.
.

Nous choisissons une clavette usuelle en acier en forme A.

Les dimenssions de la clavette sont

clavette forme A de 8 x 7 x 20

**x*/ VERIFICATION AU MATAGE

¢
La pression admissible de matage est de l’ordre de 150 MPa

Les pressions entre la clavette et 1l’arbre,
moyeu, sont respectivement:

P = F /(b.1l) et P =F/(a.l)
a t m t

avec Fl= 2.C /d F = 850 N

on a donc P = 10,62 MPa
a
P = 14,16 MPa
m

donc nous avons P <P <P

a m adm

la clavette est résistante au matage.

*¥*%%/ VERIFICATION AU CISAILLEMENT
La contrainte admissible au cisaillement de l’acier est:
[r] = 60 MPa
on a la contrainte de cisaillement
T =F/S =% T =5,31 MPa < [7]
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de la on peut conclure que notre clavette est convenable.
b/ CLAVETTE DU FLASQUE FIXE.
On a une clavette : Forme A do 10 x 8 x 40
nous avons: FL = 637,5 N
P = 1,59 MPa
a
P = 5,31 MPa
m
T = 1,59 MPa

Notre clavette est convenable.

2-1-11/ CHOIX ET CALCUL DES ROULEMENTS

Les roulements dans le mécanisme de commande
variateur sont chargés essentiellement axialement.

La charge axiale est:

Fa = Nz.[cos(w) - fe.sin{w}}

F = 104,2 N
a

Pour des raisons de résistance du flasque fixe,

minimal de la bague intérieure du roulement
supérieur ou égale & 30 mm.

a/- CALCUL DU ROULEMENT R1

le

manuelle

du

diamétre

doit etre

Alors pour le roulement 1, nous adoptons celui désigné par:

35 BC 02 ¢
CALCUL DE LA CHARGE EQUIVALENTE
On a F / F =5,21 > e
a r
d’ou X = 0,56 4 Y =1
alors on a: P = X.F + Y.F
a r
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On obtient aprés calcul une charge équivalente:

P = 115,

4 N

LA DUREE DE VIE
L =(c/p) ( n

L = (1960/11,54)°

= 3 pour un roulement a bille)

= 4899

l’arbre tourne a 1410 tr/min

millions de tours

h

L =57 90 180 heures

b/- CALCUL DU ROULEMENT R2

Pour des raisons de conception, on a un diamétre

de 45 mm(io).

On choisit le roulement

45

BC 02
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2-2 / DIMENSIONNEMENT DES ELEMENTS CONSTITUTIFS DU REDUCTEUR

La deuxiéme partie de cette étude sera consacrée au
dimensionnement des éléments constitutifs du réducteur.

Le réducteur est composé de deux étages avec respéctivement

un rapport de réduction de 5,61 est 1,78 pour le choix de ces

rapports on s’'est inspiré de la scie mécanique SM3 fabriquée par
I’entreprise PMO.

2-2-1/ CALCUL DU PREMIER ETAGE:
Les données de 1’installation sont:

Puissance du moteur: 1.5 KW
Rapport de réduction: 5,61

Pignon et roue en acier de cémentation 60 HRC

Engrenage a denture droite.

a = CALCUL DU MODULE:

Le module est défini par la relation suivante:

1/3
2 IC
m
m =
t.ﬂ.z O .Y
1 ¢
ou C : Couple transmis par paire de dents
m
Z : Nombre de dents du pignon
1
o : Contrainte pratique a l’extention

y : Facteur de forme
- le couple transmis par paire de dents est défini tel que:
C =.C./n
n 1
ou n : nombre de paires de dents lors de 1l’engrénement

(on choisit n = 3)

C : couple moteur
1
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C = P/w avec w =m.n /30
1 1 1 1

apres calcul nous obtenons:
Ci = 71,98 N.m

- pour notre choix d’acier de cémentation pour la roue et le
plgon on a:

o =~ 15 daN /mmF

- le facteur de forme est défini par la relation:

y = 0,154 - 1,2/21

on choisi Zl= 18 {Z1 > 17 pour eviter les interférences)
1,2

on a y = 0,154 - = 0,087
18

le calcul final du module nous donne:

5 i/3
2 . 71,98 . 10

m 2 ~ 1,87
10 . 3 . 3,14 . 18 . 150 . 0,087

On choisit un module normalisé de: m= 2

Nous obtenons les diamétres primitifs:

D = 36 mm D = 202 mm
1 2

(11
b-CALCUL DE LA PRESSION SUPE"F ICIELLE

Le calcul de la pression superficielle nous permet d’avoir
un apergu sur les conditions auquelles 1les dentures sont
soumises. Car une pression superficielle trés élévée peut
engendrer des déteriorations superficielles qui se manifestent

par des piqures ou des trous qui peuvent se developper et
devenir destructifs,

t pression superficielle est définie par la relation
sui- 1te:
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1-2

ou Z Facteur géométrigue
Z Facteur d’élasticité
Z Facteur de conduite
Fl : Effort tangentielle
U : Rapport de réduction
b : largeur de la denture
D : Diamétre primitif du pignon
- ZH : pour & = 20° et denture non déportée on a:
Z = 2,5
H
- ZE : pour roue et pignon en acier de céméntation on a:
2 .1/2
ZE= 61 (daN/mm )
- Z_ 1 le facteur de conduite est donné par la relation suivante
1/2
7 -= {4 = .Y /3
£ ol
on a g =v , U + vy .U
o 1 1 2 2
ou ea :rapport de conduite
avec y1 = yz = 1 (pour dentures normales)
et u =0,78 : U = 0,92
1 2
alors Z = 0,876
£

- I : pour le calcul de l'’effort tangentielle on a:
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(o 71,98
B =@ =2« —

D 0,036
1

4000 N

En substituant toutes les valeurs des facteurs,le calcul
final de la pression superficielle nous donne:

400.6,61 2
gﬂo =z 24564:61.0587;| —/—7— avec b / D1 = 0,75
27.36.5,61
Z
oIl & o = 92,38 daN /mm
Ho

Notre choix d’acier de cémentation convient avec une bonne

marge de sécurité, car pour les aciers de cémentation avec 60
HRC nous avons:

o . = 150 daN / mm2
Hlim

ol JHL : limite de pression de Hertz répétée qui peut étre
LI
supportée en permanance.

{11
c- RESISTANCE A LA RUPTURE :

Lla résistance a la rupture est évidemment une qualité
ilmportante pour un engrenage., Une rupture de dent est une avarie
dont la rapidité et 1’imprévisibilité peuvent avoir des
réepercussions trés néfastes pour notre machine.

La valeur de la contrainte au pied de dent est donnée par
la formule suivante:

F
t
o = « v « VvV v
Fa Fa >4 sa
h m
ou vF : Facteur de charge appliquée au sommet
a
v, ¢ Facteur de conduite
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b : Facteur de concentration de contraintes avec les

n
o]

conditions de charge appliquées au sommet

les differentes valeurs sont:

X y : pour o = 20° : h / m=1
Fa a
h /f m=1,25 ; S / m= 0,38
0 ao
yka = 2,91
* ; » = +
Y, y, = 0,25 (0,75 / e,)
= 0,69
YE ’
¥ y : pour la méme denture
i=1s1
v = 1,57
sa
Aprées substitution des facteurs, le calcul final de 1la
contrainte nous donne:
2
o = 23,35 daN / mm
Fo
Cette valeur est acceptable car pour les aciers de
cémentation avec 60 HRC on a:
2
o =~ 45 daN / mm
Flim
ou o : Limite d’endurance normale & la rupture

Flim

d- CALCUL DE VERIFICATION DES DENTURES :

l.e calcul de vérification que nous allons aborder nous
permettra de nous prononcer sur le choix du module et le
matériau utilisé.

On a les données suivantes:
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D D 0] VA L ol b
i 1 2 1 2
36 mm 202 mm 5,61 18 101 20° 27 mm
m HRC Qualité denture| Vitesse tangentielle
2 60 5 (ISO) VL = 1,48 m /s
(11)
CAPACITE DE CHARGE A LA PRESSION SUPERFICIELLE
C.+6. €L 5C. 0 €
1 2 3 4 5 ¢
P d =
adam K
B
ol P : puissance admissible
adm
CL 3 facteurs
KB : facteur de service

Calcule des facteurs:

X KB le facteur de service est donné par l’expression suivante

ou facteur d’application

K
KB : facteur de fiabilité
Z

facteur de durée

machine a chocs

moteur électrique on a:

Pour notre cas,

modérés entrainée par un

1,25

Pour une installation & fiabilité normale et
fonctionnement entre 8 et 10 heures on a:

une durée de

2
K/ Z =~1
R N
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| d’'olu on obtient KB = 1,25
0,525.n1.U1
* C]_ Cj, =
Uu +1
( : )
ou n1 : nombre de tours / min du pignon
U1 rapport de réduction
nous avons: Ci= 88,57
1
: Cz Cz - 2 2 2
2wl vE
H € E
c = 0,202
2
2
Z‘V
¥ Ca 2 Ca =
K
v
pour une denture dequalité 5, la vitesse
Vt = 1,46 m/s
c = 0,94
3
b
¥ C cC = 2 avec b = 27 mm ;
4 ¢ K .K
HB HQ
b b
= 23 avec = 0,75 .
K .K D
HB HOQ 1
on a donc C4 = 0,03
2
Hlim
* C5 C5 =
Z
E
C5 = 6 pour HRC =~

42
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¥ Cd : pour le cas de roue et pignon en acier de cémentation.

d’ou en substituant les valeurs des facteurs nous obtenons:

38,57.0,202,0,94.0,03.6.1

adm

1,25

P = 2,42 KW
adm

Notre moteur délivre une puissance de 1,5 KW. Donc on peut
conclure que notre choix de dimensionnement est correct pour ce
qui concerne la capacité de charge a la pression superficielle.

(11)
CALCUL DE LA CAPACITE DE CHARGE A LA RUPTURE

K .P = 0 wC € 6 C i€ .iC
B adm Bi B2 B3 B4 B5 BG B?

Les formules littéraires des différents facteurs sont:

-6 2
%) = 0,524,110 .Z .m .n
B1 1 n 1
K L 1
Ka = - KE ’ Caz i
. ys-yﬂ-cosm)
1
C = 1 / K : C =
B3 v B4
ySa'yfa
b
= — * =0 .
Cas ’ Cnd Flim ' 7sT
K K
Fo. Ff3
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(5 = . p
B7? ySTLL ynTLl yx

Le calcul des différents facteur nous donne:

* K = 1,25 ; C =17,51.10"°
B B1i
# C = 1,45 : c_=1
B2 B3
* C = 0,204 : C = 23
B4 BS
X ¢ = 94,5 ; ¢ ‘=2
Bo B?

7,5.10“3.1,45.1.0,204.23.94,5.1

donc on a P =
adm

1,25

P = 3,86 KW
adm

On a une capacité de charge a la rupture qui est superieure
a la capacité de charge a la pression supérficielle d’environ

40% ceci ne peut étre que favorable car, 1la résistance a 1la
repture est le facteur le plus important.

Tableau récapitulatif:

Caractéristiques Pignon Roue
Nombre de dents: Z 18 101
Module: m 2 2
Diametre primitif: Dp 36 202
Saillie: h =m 2 2

J
Creux : hf = 1,25.m 2,5 2,56
Hauteur: h 4,5 4,5
Largeur: b = k.m 27 217
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2-2-2/ CALCUL DU DEUXIEME ETAGE

Pour le calcul du deuxiéme étage nous avons les données

suivantes:

- Puissance du moteur: 1,5 KW
- Rapport de réduction: 1,78
- Pignon et roue en acier de cémentation 60 HRC

- Engrenage & denture droite

1500
Le couple transmis est: C1 =
)
1
H.% 3,14.355
avec wi = = = 37,16 rad / s
30 30
on a 01 = 40,37 rad / s

Le couple transmis par paire de dents est (avec 3 paires
dents en engrénement).

C =C / 3 =13,45 N.m
m 1

a- CALCUL DU MODULE :

Le calcul du module nous donne:
1/3
2.13,45.10°
m = ~ 1,45

10.3,14.20.150.0,094

on prend comme module normalisé
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m= 1,5 mm

d’ou les diamétres primitifs qui sont:

D = 30 mm D = 54 mm
1 2

b- CALCUL DE LA PRESSION SUPERFICIELLE :

La Pff?Sion superficielle est donnée par 1’expression
suivante z

E s 1y Y °
o = 2 L T
Ho £
b.D .U
1
ol - Z = 2,5
A
- z_ = 61 (daN /i )12
- Z = 0,887
P>
on a avec b / D1 = 0,5 ou b est la largeur de la denture
2
d’oun o = 130 daN / mm
HO

On remarque que notre pression de Hertzzest assez proche de
la limite possible qui est de 150 daN / mm pour un matériau de

60 HRC. Alors on propose d’augmenter la largeur des dentures
telle que:

b/ D1 =20,75 = b = 22,5
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i/2

269.2,78
on a o = 2,5.61.0,887.
Ho
22,5,30.1,78
2
d’ou o = 106,72 daN / mm
Ho

On remarque que cette valeur reste assez élévée, mais elle
est plus éloignée de la valeur admissible. Cependantceci n’est
pas néfaste pour les dentures, car les conditions de travail ne
comportent pas toujours un couple résistant maximal, ceci n'’est
valable que dans le cas du sciage des métaux durs.

¢~ CALCUL DE LA RESISTANCE A LA RUPTURE :

La ???Frainte de rupture est donnée par l’expression
suivante

Fa ' Fa &£ sa
b

avec FL =269 daN ; b =22,5mm ; m=1,5

les différentes valeurs des facteurs sont:

* yF ! pour une denture non déportée ayant:
s 8
as 20 h / m=1, h / m = 1,256 i S / m =0,25
a aoc ao
yFa = 2’9
L y = 0,71
* 3 ¥ = 1,66
3Q 54
269
d’olt on a UF = - 1.2,9.0,71.1,66
° 22,5.1,5

2
o4 = 27,24 daN / mm
Fo
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Avec notre choix d'acier on a OFD ~
m

valeur GF est acceptable.
<

d- CALCUL DE VERIFICATION DES DENTURES

On a les données suivantes:

45 daN / mm2

donc la

D D U Z Z a b
1 2 1 2
30 mm 54 mm 1,78 20 36 20° 22,5 mm
m HRC Qualité denture| Vitesse tangentielle
1,5 60 5 (IS0) VL = 2,20 m /s
CAPACITE DE CHARGE A LA PRESSION SUPERFICIELLE :
La puissance admissible qui peut étre transmise donnée

par la relation suivante:

c.c_.c_.c .c_.C
1 2 3 4 5 6

qualité ISO 5

P =
adm
K
B
0,24.n1.U1 0,524.,.355.1,178
* C1 C1 = B
(U1 + 1) 2,78
C1 = 199,106
¥ C C = 0,202
2 2
* Ca : pour une vitesse Vt = 2,20 m / s on a:
cC = 0,93
3
b.p .10
¥ e 1 B = avec b / D = 0,75 ,
4 4 K % 1
Ha' H[f3
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orn a _ = 23
.K
HX Hf3
cC = 0,018
4
¥ C_ C5 = 6 (HRC =~ 60)
¥ C cC =1
G (]

Aprés substitution des facteurs et calcul nous obtenons:

199,206.0,202.0,93.0,018.6

adm

1,25

P = 1,93 KW
adm

Donc on peut conclure que le choix de nos dimensionspour
capacité de charge a la pression superficielle est correct.

CALCUL DE LA CAPACITE DE CHARGE A LA RUPTURE :

La puissance admissible a4 la rupture est définie par
relation suivante:

¢c .c .c ., .C .C .C
Bi B2 B3 B4 BS

K .P
B adm BSG B7

ou les différentes valeurs des facteurs sont:

x K K=1,2
B B

x C 5 c =0,01
B1 B1

* C : C = 1,41
B2 B2

% i : Cc >~ 1
B3 B3

* C $ C = 0,208
Ba B4
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¥ C = 20
BS BS
* = e
e - 94,5 (pour HRC =~ 60)
¥ C C =1
B? B?
Apreés substitution des facteurs et calcul nous obtenons:
-3
8,37.10 .1,41.1.0,208.20.94,5
P -
d
et 1,25
Ezdm = 3,71 KW
On a une capacité de charge a4 la rupture qui est superieure
A la capacité de charge a la pression superficielle, ce qui est
Lires lavorable.

Tableau récapitulatif:

Caractéristiques Pignon Roue
Nombre de dents: Z 20 30
Module: m 1,5 1,56
Diamétre primitif: Dp 30 54
Saillie: h = m 1.y 5 1,5

J
Creux : hf = 1,25.m 1,875 1,875
Hauteur: h 3,375 3,375
Largeur: b = k.m 22,5 22,5

2-2-3/ CALCUL DES ARBRES DU REDUCTEUR

Puissance du moteur: 1,5 KW

Diamétres minimales des roues:
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=X P.
1 *———;*
DB = 36 mm DA = 202 mm - r; , D
P ;s - Lu il g [
”c = 54 mm DD = 30 mm g_g‘ 5 W
Vitesse minimum de sortie: 35,5 c/mn 'E:g
) . o _ o 3 B
Vitesse maximum de sortie: 140 c/mn ——s ]
lA T a‘
(fig:2-10)
a/ CALCUL DU DIAMETRE MINIMUM DE L’ARBRE BC: =
e
Effort sur la roue B: rE
A
F = 4000 N 2k
F = 1455,881 N
rB
Effort sur la roue C:
ﬂ = 2691,33 N
fig:2-11
F = 279,564 N (fig J
rc 5 z

CALCUL DES REACTIONS DES APPUIS:

Les équations d’équilibre nous donnent

Plan oxy:
Y EBn 5 Ry =¥ - F _ + R =0
oy yi rB rc y2
H - . - . = 0
LM/z: 8.F - 6.R - 8.F
Q.FB - 3.F 9.1455,881 - 3.979,564
r r
Ry1 = =
6 6
R = 1694,040 N
yi
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R =F + F = Ryi = 1455,881 + 979,564 + 1694,040

y 2 rc rB
R = 741,405 N
y2
plan oxz :
rF : R - F -F + R =0
[} zZ1 tB tc z2
LM G 9.F - 3.F - 6.R =0
LB Lc Z1
donc on a:
9.F - 3.F 9.4000 - 3.2691,33
te tc
Rzi — =
6 6
R = 4654,335 N
Z4
el on a:
R = F + F - F = 4000 + 2691,330 - 4654,3356
z2 tc te Z1
R = 2036,995 N
Z2
CALCUL DES MOMENTS DE FLEXION : 30 60 30
< e S
Plan oxy: 3 "
. T
¥ pour: 0 < x < 30 7 =
TETT
Mfy ke Fra'x Mf‘j‘\
wy: - 1455,881.x >
|
pour x = 30 = Mfy = - 436,764 N.m '
(fig:2-12)
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¥ pour 30 £ x < 90
M = (R -F ).x- 3.R
fy vi rB yi
Mfy = 238,159.x - 5082,120
pour x = 30 Mfy = - 4367,643 N.n
pour x = 90 Mfy = - 2938,689 N.m
¥ pour: 90 £ x £ 120
M = (R + R - F ).x - 3.R - R
ty yi y2 rB yi ya
Mfy = 979,564.x - 11754,765 30 60 20
pour x = 90 > - = - 293,869 N.m Al
du\s N 5=
pour x = 120 = = 0 N.m o
fy
T
Msz
Plan oxz: ¥
’ -
¥ pour: 0 =< x £ 30 .
= - F .x
fz LB
Mfz = - 4000.x (fig:2-13)
pour: x = 30 = Mf = - 1200 N.m
z
¥ pour: 30 £ x £ 90
Mg = (Rzi-Fm).x - B'Rzi
Mfz = 654,335.x - 13963,005
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pour x = 30 b%z = - 1200 N.m
pour x = 90 %} = - 807,399 N.m
¥ pour: 90 £ x £ 120
fz zi z2 tB z4 z2

biz = 2691,330.x - 32295,960

pour x = 90

- 8073,990 N.m
fz

pour x = 120 = ON.m

M
fz
Moment de torsion:

Le moment de torsion est constant, et il est égale a:

Mt = 72,666 N.m

Conclusion:

On peut conclure, que la section critique se trouve au niveau
de 1l’appui 1. Elle est soumise a un moment de flexion résultant:
172
4

M
fT fyt fz1
. 1,2

M (4367,643)% + (12000)3

M = 127,70 N.m
fT

et un moment de torsion:
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Mt = 72,666 N.m

CALCUL DU DIAMETRE DE L ARBRE:

(8)
Calcul par code ASME :

Ce code utilise la théorie de limitation statique basée sur
l¢ cisaillement maximal. Le code ASME définit la contrainte
admissible comme étant la plus Petite des valeurs suivantes:

o = b | 0,18.8 ;v 053048
ut v .
min

avec . i
1 avec concentration de contraintes

0,75 sans concentration de contraintes

et SL: résistance 4 la rupture en traction
LV §

S ! limite d’élasticité

pour un acier a HB:223 on a:

u

St = 740 MPa 5 Sy = 660 MPa
S = (0,18.740 ; 0,30.660) . .0,75
p min

S = 99,9 MPa
P

on a l’expression qui donne le diamétre:

55



—-1/2 .1/3
s T | (¢ .M)" + {CL.T)
99,9.10 i
)

ou C ,CL :facteursdecharge

m

M : moment fléchissant

T : couple de torsion

pour un arbre de transmission subissant des chocs modérés:

cC =1,17 c =1,3
m t

Apreés substitution des différents facteurs nous obtenons:

- -1/2 .1/3
d = ———-—6' (1,7.127,70)° + (1,3.72,666)
99,9.10
donc d = 23 mn
Calcul de vérification{12>L
1/3
32.M
d = <
n'oadm
) 1/2
2
M= M )2+ 374 (M)
1,2
2 2
M = (127,70) + 3 / 4.(72,666)
T
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M = 142,364 N.m
r

1/3

32.142,364
d’ou d

v

3,14.99,9.10°

donc on prend un diamétre:

d 25 mm

b/CALCUL DU DIAMETRE MINIMUM DE L’ARBRE glﬂi

Effort sur la roue A:

F = 4000 N

LB X
F = 1455,881 N

rB

CALCUL DES REACTIONS DES APPUIS:
Plan oxy:

T F R:=® &R ='Q
oy y4 rA y3
T M/4: 9.F -6.R =0
rA v3
fig:2-13
9.F 9.1455,881 (g )
E = rA =
R = 2083,821 N
y3
R =F -R = 1455,881 - 2183,821
va r4 y3
R = - 727,940 N
y4
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Y F R -F +R =0
oy z4 ta z3
¥ M/4: 9.F -6.R = 0
A z3
9.F 9.4000
R a tA =
=3 6 6
R = 6000 N
z3
R = F - R = 4000 - 6000
Z4 LA Z3
R = - 2000 N
z4

CALCUL DES MOMENTS DE FLEXION:

30 X &0
Plan oxy:
* : 0= < 30 Lo
pour X A B
M = - F .x J
fy rt !
A
M = - 1455,881.x
ty
pour x = 30 = Mf‘ = - 436,764 N.m
Y
¥ pour: 30 £ x = 90
= - oX = 3 fig:2-14
Mfy {Ry:-l FrBJ X 3 Rya (fig:2 )
M = 727,940.x - 6551,463
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30 €0 -
e—— a3
pour x = 3 (y = - 4367,643 N.m il :
pour x = 9 = 0 N.m
fy >
Plan oxz:
L
¥ pour: 0 £ x £ 30 Mc. 4
fz
M & = P X
fz tA
B IS "
M = - 4000.x H “ a
fz
pour x = 30 = Mh = - 1200 N.m
\/
¥ pour: 30 = x = 90
Wz = “23 - ﬂA).x - 3J23 (fig:2-15)
Mrz = 2000.x - 18000
pour x = 30 > iy T 1200 N.m
pour x = 90 > = 0 N.m
fz

Moment de torsion:

le moment de torsion est constant, et il est égale a:

Mt = 403,888 N.m

Conclusion:

On peut conclure que la section critique se trouve au niveau
de 1l’appui 3. Elle est soummise &4 un moment de flexion
résultant:

. 2 1/2
M = M + (M
fT ( fya) ( rza) }
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Z S172
- (- 4367,643) + (- 12000) }

.
d’'ou on a;

M = 127,70 N.m
fT

et. un moment de torsion:

Mt = 403,888 N.m

Calcul du diamétre de l’arbre:

on a l'expression qui donne le diamétre:

- - 172 1/3
0yl 2 2
d = "_-_‘—6 ) (cmnM) + (Ct.T)
99,9.10
- - -1/2 .1/3
= 2 2
d = T 1 (1,7.127,70)° + (1,3.403,888)
99,9.10
donc d 2 31 mm
Calcul de vérificatjon:
1/3
32.M
d 2 E
n'dadm
” 1/2
2
M o= | (M)2 +3 /4 .(M)
r f t
.
1/2
f
2 2
M = (127,70)" + 3 / 4.(403,888)
r
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Mr = 372,359 N.m

~1/3

32.372,359
d’ou d

v

3,14.99,9.10°

-

donc on prend un diamétre:

d

n

34 mm

c/CALCUL DU DIAMETRE MINIMAL DPl:

Effort sur la roue D:

F = 2691,33 N
LB

I = 979,564 N
D

=
Le moment de flexion résultant sur 1’appui 5:
1/2
2 2
%T = (2938,689) + (8073,990)

d’ou on a:

M 85,92 N.m
fr

Le moment de torsion:

M
t

40,37 N.m

CALCUL DU DIAMETRE DE L’ARBRE' *?’
1738
32.M
d 2= 3
H.aadm
) 1/2
2
M o= | (M)2 + 374 (M)
r f t
P 1/2
2 2
M = | (85,92)% + 3 / 4.(40,37)
r
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Mr = 92,76 N.m
1/3
32.92,76

d’'ou d

v

3,14.99,9.10°

donc on prend un diamétre:

d 22 mm

2-2-4/CHOIX ET VERIFICATION DES CLAVETTES:

a/ Clavette de 1l'arbre BC

T R (13)
Nous choisissons une clavette paralléle en forme A de 8x7x120

Vérification au matage:
L’effort tangentielle a transmettre est:

F = 5813 N
tmaXx

; ; (13)
donc le matage admissible est :

P = 150 MPa
adm

- La pression entre la clavette et 1l’arbre est:

5813
tmax

b.l 4.20
P = 72,66 MPa
a

- La pression entre la clavette c¢. le moyeu est:

F 5813

Donc on a:
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donc notre clavette est convenable.
Vérification au cisaillement
: . . ' " (13)
La contrainte admissible de cisaillement est :
[r] = 600 MPa

on a T =R /8.18 = 40 < [‘r]

nolre clavette est conveneble.

b/ LA CLAVETTE DE L’ARBRE A&ii
On a l’effort tangentielle Fl= 23758 N

(13)
On opte pour deux clavette paralléles en forme A de 10x8x26 -
Vérification au matage:

On A P = FL /2.b.1 = 23758 /(2.5.26)

a

P = 91 MPa

a
et P = FL /2,a.1 = 237EC /(2.3.26)

m

P = 152 MPa

m

. (13)
on a unc pression au matage P > 250 MPa

max

donc les clavettes sont résistantes.
Verification au cisaillement:
7] = F /S = 23758 /(8.26.2)

]

donc notre choix de clavette est convenable.

57,11 MPa

2-2-5/ CHOIX ET CALCUL DES ROULEMENTS

a/ Roulements supportants 1l’arbre BC

Notre roulement a deux types de charges:

- charge radiale due aux efforts d’engrénement:
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F = 1694 N
r

- charge axiale due au poids de l’arbre BC et du pignon C
F = 25 N

a

Les conditions de résistance et des déformations nous
imposent un diamétre minimal pour l’arbre de 35 mm.

Nous adoptons les roulements de série 02
on a: F& / ﬁ~= 0,014 < e

d'ou X=1 ,; Y=20 > P=F = 1694 N

r
La capacité de charge dynamique du roulement est:

C = 1960 daN

alors la durée de vie sera:

Lh = 32 887 heures

(10)
donc nous adoptons deux roulements de type 35 BC 02

b/ Calcul des roulements supportant l’arbre AA1

Nous avons F = 25 N - Fr = 2184 N

(=

(10)
nous utiliserons alors des roulements de types 35 BC 02

La durée de vie des roulements est estimée a:

Lh = 86 046 heures
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CHAPITRE III

ENSEMBLE

COULISSEAU
GLISSIERE




INTRODUCTION

L’ensemble coulisseau-glissiére comporte essentiellement:

- Un coulisseau en forme de U dont les deux bras serviront
pour la fixation de la lame de scie obliquement par rapport a la
table d'un angle A, afin de faciliter 1la pénétration et le
dégagement de la lame de scie en phase de coupe et de retrait.

Sur son dos, une rainure de guidage est disposée
perpendiculairement &4 la trajecroire de la lame de scie et dans
laguelle est engagé le maneton qui entrainera 1’archet

(coulisseau) dans son mouvement de va-et-vient.

- Deux barres glissiéres pour le support et le guidage de
l’archet par 1’intermédiaire de deux élargissements transversals
disposés de part et d’autres de 1’archet. Cette disposition
permet un guidage toujours sans jeu de l’archet de la scie sur
les barres, lors de la variation de la tension de 1la lame de
scie, qui provoque une variation de 1la courbure du dos de
1’archet de la scie, ceci sans que par ailleurs 1l’archet de la
scie ne puisse se coincer dans son guidage par les bares.

3-1/EQUATIONS CINEMATIQUE DU MOUVEMENT OSCILLATOIRE DE L ARCHET

Pour étudier la cinématique de l’archet, nous nous proposons
d’étudier la cinématiqe de son centre de gravité G.

Pour cela nous assimilerons le systéme excentrique & un
systéme bielle-manivelle. La bielle sera la distance entre le
maneton A et le centre de gravité de l’archet G et la manivelle
sera la distance entre le maneton A et le centre de rotation de
la roue O (1’excentricité e).

3-1-1/ POSITION INSTANTANEE DU CENTRE DE GRAVITE

Roue me,nanl'fe IL“ a
| i MYt de va-eb-vient
A o
= 1 1N Amancten) A——— Archet
//‘ &gl | —= ////
- el P ) LS e __x
\
[}

oL
|

G

|
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soit OA = e : excentricité.

8 : position angulaire du maneton.
HG = a : distance du point G a 1’élargissement
postérieur,.

soit X 1’élongation & partir du centre O.

A 1’aide de la fig 3-1 on peut écrire:

oG = X

oG

OH + HG = a + e.cos(8)

X = a+ e.cos(8) (3-1)

Les positions extrémes de G par rapport & O:

pour & 2.k.m (k entier naturel) X

]
P
=+
]

G = . X =a - e

3-1-2/VITESSE INSTANTANEE DU CENTRE DE GRAVITE

Il suffit de dériver par rapport au temps 1’expression (3-1)
de 1’élongation X

V = dX/dt = - e.sin(8).d8/dt

Sachant que la vitesse angulaire (d8/dt = w) de la roue est
constante pendant une opération de sciage.

V = - e.w.sin(8) (3-2)

Les vitesses max et min de l'’archet seront atteintes

pour 2] k.n \% = e. W

e

L]

2.k.n \' =0
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3-1-3/ VITESSE MOYENNE DE L’ARCHET

Puisque 1’archet parcours la course 2.e de (0 & ) et de (m
a 2n) pour 8, on peut écrire que la vitesse moyenne:

1 n 1 T4
VWO = — J V.d@ = — , J - e.w.sin(6).d®
’ n 0 128 0
2.e,w cC.W
\% = — ou bien " s (3-3)
moy moy
i 14

3-1-4/ ACCELERATION INSTANTANEE DU CENTRE DE GRAVITE

En derrivant 1’expression (3-2) de la vitesse par rapport au
temps  on obtient:

a = dv/dt = d°X/d = - e.w.cos(8).d8/dt

a = - jest Fcos(@) (3-4)

Du fait que la vitesse angulaire w dépend du matériau a
usiner, les graphes de 1’élongation, de 1la vitesse et de
1’accélération constituent des familles de courbes en fonction
de 1’inconnue 8 et du paramétre w.

3-2/ANALYSE DES FORCES APPLIQUEES SUR LE MANETON ET LES BARRES
GLISSIERES

Dans cette analyse nous nous proposons d'étudier les effets
des forces du poids de l'ensemble coulisseau, d’inertie ainsi
que celui di a 1l’effort de coupe, en phase de retour a vide et
de travail.

La machine est congue pour travailler a4 l'aide d’un outil de
coupe pivotant progressivement pendant la coupe et oscillant
avec des vitesses de coupe variables en fonction du matériau a
usiner. Ce qui nous améne &a chercher les équations qui
illustrent les effets du poids et des forces d’inerties et
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I’effort de coupe sous différents angles de pivotement et
différentes vitesses de coupe, pour ensuite permettre de
Justifier le dimensionnement des éléments constitutifs de

1l’ensemble.

3-2-1/ ANALYSE DES FORCES DANS LA PHASE RETOUR A VIDE

a/ REPARTITION DES EFFORTS DUS A LA COMPOSANTE DU POIDS

Nous allons supposer que notre archet est immobile faisant
un angle {3 avec la table,pour une position angulaire du maneton
& (résolution d’un probléme statique).

** SOLLICITATIONS SUR LES BARRES GLISSIERES

(fig: 3-2)
Nous avons d’aprés la fig (3-2-b)
I'l:.r. = Ma.g.s.ln(ﬁj
Fm Ma.g.51n(ﬁ)
}"b - o -
cos(y) cos(y)
an = Fbt.tg{;v) = Mq.g.51n{(?).tﬁ£(}’l
ou th composante du poids
Fb : effort appliqué sur le pied de bielle
Fb : effort appliqué sur les barres glissiéres
n

M = 16,68 Kg

En estimant la masse de l’ensemble coulisseau & L
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alors nous obtenons les expressions suivantes:

d’ o Fbt = 163,63.sin(f3)
Fb = 163,63.sin(f3)/cos(y)
F = 163,63.sin(f3).tg(y)
bn

** SOLLICITATIONS SUR LE MANETON

(fig:

D’apres la fig 3-3 nous avons:

163,63.sin(f3)

N = .cos(y-8)
cos(y)
163,63.sin(f3)
T = .sin(y-8)
cos(y)

la relation entre y et 8 est:

AH = e.sin(2n-8) = AG.sin(y) = GH.tg(y) = a.tg(y)
e
tg(y) = - .s8in(8)
a
=
d’ou ¥ = Arctg|- .sin(e)}
a
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Les expressions finales des efforts dans la phase retour a
vide dus a la composante du poids de 1l’ensemble coulisseau
deviennent:

pour a = 259,04 mm
e = 70 mm
163,63.s8in(/3)
o -
b
cos[Arctg(—0,27.sin{9)}]
an = 44,18.s8in(f3).sin(9)

cos[Arctg(—0,27.sin(8) ~ 9)]

N = 163,63.sin(f3).

cos [Arctg(-0,27.sin(8))]

sin[Arctg(-0,27.sin(8) - 8)]

T = 163,63.sin(f3).
cos[Arctg(—O,Z?.sin(e))]

b/REPARTITION DES EFFORTS DUS AUX FORCES D’INERTIES

Afin de simplifier certains calculs, {Eﬂpodélisera
1'archet-maneton excentré par une bielle fictive avec une

manivelle.

La théorie de la bielle fictive est la suivante:

Soit une bielle de longueur L = a + b, de centre de gravité
G, de masse Mb et de moment d’inertie IG. On pourra obtenir wune

bielle fictive dynamiquement équivalente formé de masse

ponctuelle m1 en G et mz en A si:
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Ce systeme de 3 équations pour détérminer m1 et m donne

genéralement lieu & une incompatibilité dans les équations
d’équilibrages et des vibrations. On remplace la bielle réelle
par deux masses ponctuelles m1 et m2 satisfaisants aux deux

premieres équations, et on tiendra compte d’un moment d’inertie
complémentaire:

I‘= I - (m .a2 + m .b2)
G 1 2

Souvent on se contente de prendre:

g
n

l1/3).Mb en G

=]
]

(2/3).Mb en A

Pour notre cas nous supposerons que le 1/3 de 1la masse de
l’archet est concentré en son centre de gravité G dont le
mouvement est rectiligne alternatif, et le 2/3 de la masse

s’ajoute a la masse du roulement et du maneton excentré dont le
mouvement est circulaire.

** SOLLICITATIONS SUR LES BARRES GLISSIERES

Dues essentiellement aux forces d’inerties de la masse
concentrée au centre de gravité de 1l’archet.
Au point G, la masse m1 se déplace avec un mouvement

rectiligne alternatif et soumise & une force d’inertie dont le
module est:

+
+

En supposant 1’archet dans sa phase accélérée
-. .
nous aurons Fkt’ force qui s’oppose au mouvement.
De 1’étude cinématique de l’archet on a:

a ‘= - e.mz.cos(Q)

F  se décompose en deux forces F et F
bt b bn

La bielle fictive est soumise a une compression engendrée
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b
Par la composante Fb

nous avons Fb = L
cos(y)
2
m .e.w .,cos(8)
1
alors Fb =
cos[Arctg(-o,27.sin(s))]
el an = Fbt.tg(}’} ‘
2 2
mi.e A
d’'ou Fb = .cos(8).sin(8)
N
a

** SOLLICITATIONS SUR LE MANETON
-L’effort Fb appliqué sur le maneton se décompose en %et ﬁf

-+ y ; 2
- L’effort N s’ajoute avec 1’effet centrifuge m.w e

alors on a T = Fk.sin(y—@)

N = m.wz.e - Fb.coa(y~9)

sin[Arctg(-0,27.5in(8)) - )]

T = m .e.wz.cos(Q).
cos[Arctg(—0,27.sin(9})]

cos[Arctg(—O,Z?.sin(e)) - 8}]

2 2
N =mw .e - mi.e.w .cos(8).
cos[Arctg(—0,27.sin(8))]

CONCLUSION

Sachant que:

m1 = 5,56 Kg m 11,33 Kg

a = 259,04 mm e 70 mm
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Les expressions finales des efforts dus aux forces
d’'inerties sont:

cos(8)

F = 0.390.0°.
b

cos[Arctg(~0,27.sin(8))]

F, = 0,108 .6° (cos(8) .8inle)

sin[Arctg(—0,27.sin(9) - 9)]

T = 0,390.0 2cos(6).
cos[Arctg(-O,Z?.sin(B))]

, cos[Arctg(—o,27.sin(e)—a)]
N =w.|0,793 - 0,390.cos(8).

cos[Arctg(—O,Z?.sin(S})]

¢/ REPARTITION DES EFFORTS PENJANT LA PHASE RETOUR

Tenant compte a la fois des efforts causés par la composante
du poids ainsi que ceux engendrés par les forces d’inerties on
obtient les expressions finales suivantes:

* SOLLICITATIONS SUR LES BARRES GLISSIERES

F, = 0,105.co8(8).w> + 44,18.sin(ﬁ)} (3-5)

* SOLLICITATIONS SUR LE MANETON

N :[163,63.sin(ﬁ)—O,Sg.wz.cos{B)}.{cos(@)—ﬂ,27.sin?(9)}+0,79.m2

(3-6)

T = [163,63.sin(ﬁ)+0,39.w2.cos(e)}.{0,27.005(8)+1].5in(—6)

(3-7)
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3-2-2/ ANALYSE DES FORCES DANS LA PHASE DE TRAVAIL

Dans la phase de travail, en plus des sollicitations
engendreés par les effets dus a la composante du poids et des
forces d’inerties, nous avons une sollicitation additionnelle

due a l’effet de 1l’effort de coupe.

a/ ETUDE DE LA REPARTITION DES FORCES DUS A L'EFFORT DE COUPE

(fig: 8-5)

Nous supposons un cas statique, la manivelle faisant un angle
8 avec l1l’horizontale,

Dans la phase travail, y aurra l’expression suivante: .

¥ = Arctg .81n(8)

** SOLLICITATIONS SUR LES BARRES GLISSIERES

(fig: 3-6)
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alors nous avons:

Fct F t
Fb = = £
cos(y) cos[Arctg(0,27.sin(9)}]
avec th = F;L-tg(?)
alors F = 0,27.F .sin(@)
bn ct

** SOLLICITATIONS SUR LE MANETON

(fig: 3-T)

nous avons d’aprés la fig: 3-7

cos{Arctg{O,Z?.sin(S) + 9)]
N = Fb.cos(8+y) = F;t'
cos [Arctg(0,27.sin(8))]
sin[Arctg(O,27.sin{8} + 9)]
T = Fb.sin(6+y} = F;L.
cos[Arctg(0,27.sin(9]}]

b / REPARTITION DES EFFORTS PENDANT LA PHASE DE TRAVAIL

En tenant compte des efforts causés par la composante du
poids ainsi que ceux engendrés par les forces d’inertie on
obtient les expressions suivantes :
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* SOLLICITATIONS SUR LES BARRES GLISSIERES

1

8]

F = {Fﬂm .39.w5cos(6)-163,63.sin(f3) }

cos[Arctg(0,27.sin(8J)]

(3-8)

an = [ 0,27.Fw.sin{9)+0,105.w%cos(8}—44,18.sin(ﬁ)}.sin(@)

(3-9)

*

SOLLICITATIONS SUR LE MANETON

N :{F%+ 0,390.@%0059—153,63.sinﬁ}.[cos@+0,27.sin2(6)}+0,79.m2
(3-10)
T = [Fa+ 0,390.&2.0039 —163,63.sinﬁ}.[0,27.0059 + 1}.sin8

(3-11)

3-3/ DIMENSIONNEMENT DES ELEMENTS CONSTITUTIFS DE L'ENSEMBLE
COULISSEAU-GLISSIERE

3-3-1/ DIMENSIONNEMENT DES BRAS DE L°ARCHET

L’archet dans sa phase de coupe subira essentiellement une
flexion due a 1l’effort engendré par la coupe qui se transmet aux
extrémités des bras de l’'archet par l’intermédiaire de la lame
de scie.

Pour dimensionner le bras de l’archet, on le modélisera en
une poutre encastrée en une seule extrémité, chargée d’une force

=
FL en son extrémité libre.
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a/ Calcul du moment fléchissant : =

] F‘*mnr
=

—_— ;

Fet max =
b 250

- 7 [
) e
A 4
Wh&) (fig:3-6)
soit F :force de coupe tangentielle maximale

clmax

alors le moment de flexion engendré par la tension dans 1la

estdonné par 1l’expression suivante:

Tk M (x) = F , »{L=x] (3-12)

ctitma

b/ Calcul des sections min et max du bras de 1l’archet

Le module de résistance d’une section droite de la poutre est:

b.hz(x)

6

d’aprés 1’équation de la poutre d’égale résistance on a:

b.h® (x) M (x) F (L=x)
_ f _ ctmax
6 2, Dy] 2.'97J
o 1/2
C
£ e 6.F .(1-x) -
hix) = LAl (3-13)
b.2. ]
pour X =250 mm 3 h (250) =0 et M (250) = 0
min f
La section théorique est nulle a 1l’extrémité libre, mais
pour une construction réelle on doit prévoir une section

minimale afin de permettre la fixation du dispositif du maintien
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de la lame.On détérmine la hauteur minimale d’aprés la
condition de résistance au cisaillement:

3
T = L T [T]
i 2 b.h
o
¢l i UU 3 |
h > | ctmax
0
[
2 b. T
ou ho : hauteur minimale du bras en son extrémité libre

On trouve la longueur xo des extrémités de la poutre de

hiuteur ho d’aprés la condition suivante:

1/2
3 F 6.F (1-x)
h E= cimax . ctmax
2 2 b. [‘r] b.2 [0']
4 ctmo,x'[:l
xo =1 - v 5
4 b.[T]
Sachant que [T] = (0,5 =+ 0,6).{0]
nous avons:
g t
x, =1 - : = m“: (3-14)
4 b.(0,5) . [¢]
La contrainte admissible est:
[¢] = b.| 0,18.0 ; 0,30.0} _
r e [mun
2 2
pour un acier E 24 on a: o = 37 daN/mm et oe = 24 daN/mm
r

On prendra b = 0,75 (sans concentration de contrainte)

d’ ol [] = 49,95 daN/mm’
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d’ou, la section minimale sera de 1’ordre:
3 5900
h0 = = 17,72 mm
2 20.(0,5).(49,95)
On prendra comme valeur h0 = 20 mm

alors xo aura la valeur

2.20.(20)%.(49,95)

250 -

X
o

6.5900

X
(8]

227,42 mm

La section maximale sera de

v

max

On prendra une valeur

1l'ordre:

6.5900.250

2.20.(49,95)

h

67 mm

max

1/2

66,55

3-3-2/ DIMENSIONNEMENT DU DISPOSITIF DU MAINTIEN

DE LA LAME DE SCIE

¥l

AR

1 P
‘l
[}

gl

5 l Fc.tmax
A
dge.scie |T gl / Axe
d o e’
F— :—.L_
& | []
Eﬂa‘l/z ‘t T Ehqu/l
(fig:3-7)
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a/ DETERMINATION ET CHOIX DU MATERIAU DE L’AXE

5

gl
3
£

T g (fig:3-8)
On détérmine le matériau de l’axe d'aprés la condition de

résistance au cisaillement fig:3-8:

T
S . >
c1L e [
7]
S : aire de cisaillement
fad B=1
T : effort tranchant

Sachant que le diamétre de l’axe du maintien de la lame est
fixé par la norme AFNOR (d = 10 mm)

on a
2
2.(m.d")/4 > thx/ [—r]
d’ou 2.F
] > e (3-15)
2
m.d
pour F = 5900 N on a:
ctmax
71, > 37,56 N/ wmn

on prendra une valeur:

[T] = 70 l\l/mm2

Sachant que [T]= ( 0,5 + 0,6 ).[Q]

EFE [0] = [¢] 7 0,55
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alors [?] = 127,27 N/mm2

Or nous avons:
[0] = b.]| 0,18.0 ; 0,30.0} :
r e [mun

on supposera qu’il n’y a pas de concentration de contrainte:

b =1

nous supposerons d’'abord que le minimum est 0,18.0 = [@]
r
2
d’ou ¢ = T0,705 daN/mm
r

2 2

pour or = 73 daN/mm et ¢ = 43 daN/mm
Q

on aura alors un acier dur de nuance XC b5 |

** CALCUL DE VERIFICATION

Pour faire notre calcul on a supposé que 0,18.¢ a été
r

le

minimum. Il faudra maintenant vérifier la validité de notre

hypotheése.

0,18.0 = 0,18.73 = 131 N/mm’
b o
0,30.0 = 0,30.43 = 129 N/mm>
e
d’ou
0.30.0 < 0,18.¢
e r
** CALCUL DE CORRECTION [e] ET [7]
[o] = 0,30.0 = 0,30.43
o
2
[o] = 129 N/mm
sachant que: ﬁ] = O,SS.FG

[t] = 70,95 N/mn’
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b/ DETERMINATION DE L’

EPAISSEUR &

Tk

i

1 3

S

—
Fl::.l: max

(fig:3-9)

La détermination de cette épaisseur se fait d’aprés la
condition de non-matage exprimée par l'expression suivante:

tecmax

2. O’]mat

nous supposerons un matage important.

[cr mat > 250 N/mm°

on prendra une valeur

[cr mat = 250 N/rnm2

t
alors 8 5 e SENER
2.d.lo]mat
d’ou d > 1,18 mm

pour des raisons d'usinage on adoptera une valeur

b

= 4 mm

c/ DETERMINATION ET CHOIX DU MATERIAU DU DISPOSITUF

DE MAINTIEN DE LA LAME DE SCIE

(fig:3-10)
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La valeur de [0] sera calculée d’aprés la condition de
rupture:

F\
U =d) g = - aotmex
2.0]
La valeur de a est fixée par la norme AFNOR“} a = 20 mm
FL a
[0] 2 2RI (3-17)
2.(a - d). [¢]

[?] > 13,75 N/mm2

d’ o [¢] = 120 N/mm>
Sachant que: [¢] = b.| 0,18.0 ; 0,30.01 ‘
r e 'mun
nous supposerons d’abord que le minimum est:
2
[a] = 0,18.0 > o = 40 daN/mm
e (=]

d’ou pour oe = 37 daN/mmF et Or - 67 daN/mmF

on a un acier de nuance XC 48

** CALCUL DE VERIFICATION

0,18.0 = 0,18.67 = 120,6 N7t
0,30.0_ = 0,30.37 = 111 N/mm
d’ou on a 0,30.¢ < 0,18.¢
e r
* CALCUL DE CORRECTION [¢]
[¢] = 0,30.0
Zz
d’ou [o] = 111 daN/mm
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d/ DETERMINATION DE LA LONGUEUR b

’ . .
b r;i i b
A
t/ 5
—id
.
TN (fig:3-11)
Cette longueur sera calculéepar la condition de
cisaillement:
28 B o LSTe

2. 7]

d’ou ! F t ma
b 2 <l (3-18)
4.6.{?]
sachant que: [T] = (0,5 + 0,6).[0]
2
ﬁ] = 61,05 N/mm
donc b Z 6,04 mm
?
on adoptera une valeur: b = 8,5 mm
7
d’ou b =D>b+ d/2
alors b =13,5 mm

3-3-3/ DIMENSIONNEMENT DES BARRES GLISSIERES

Suite a l’analyse des efforts appliqués sur les barres
glissiéres, et d’aprés le tracé des graphes, nous remarquons que
le maximum de 1'effort apparait en phase de travail (phase de
coupe), et au moment ou la position angulaire du maneton est a:

6 =n/2
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Par conséquent le premier point d’application des forces se
trouve distant de:

C/2 = e = 70 mm

a/ CALCUL DES EFFORTS APPLIQUES SUR LES BARRES GLISSIERES

x
(fig: 3-12)
- avec F =F /2 (3-19)
bn
ou Egn : effort résultant des effets dus aux poids, forces
d'inertie et de la composante tangentielle de
1’effort de coupe.
an est déduit graphiquement nous obtenons la valeur:
F = 165680 N
bn
d’ou on a F = 790 N
- Q=F /4 - (M .g.cos(3 ))/4 (3-20)
cn a moy
ou F : la composante normale de l1’effort de coupe

Q = 452,44 N

b/ CALCUL DE RESISTANCE
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MY
* CALCUL DES REACTIONS DES APPUIS - =
A B
- Plan oxy fg .x
TFy =0 = By ® RBy = 2.F ‘F IF
223 a 557% F0
L M/A = 0 5 223.F + 780.F = 850.R_ '
v _
1003.F
d’ou R = (fig:3-13)
i 850
alors R = 932,20 N
By
el R = 2.F = R
Ay By

R = 647,80 N
Ay

o

T M/a

= 0= 223.Q + 780.Q = 850.Rlaz

AF
d’ou RBZ = 533,88 N—| [Q IQ_
- _x
Ja
& = Ras
et R, = 371 N e 4}
223 e 557 '7‘0_1
(fig:3-14)
* CALCUL DES MOMENTS DE FLEXION
- Plan oxy ; Mfz M
- pour: 0 £ x < 223
M (x) =R .x
fiz Ay
Mf (x) = 647,80.x 223 780 150
y (fig:3-15)
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pour: x = 223 = %. = 144,46 N.m
z
- pour: 223 £ x £ 780
% (x) = (R - F).x + 223.F
z Ay
Mh(x) = - 142,20.x + 176,17

pour: x = 780 = Mfz = 65,25 N.m

- pour: 780 £ x £ 850

M (x) = (R - 2.F).x + 1003.F
fz Ay

%ﬁ(x) = - 932,20.x + 792,37
pour: x = 850 > Mf = 0 N.m
Zz
Plan oxz
- pour: 0 =< x < 223
M (x) = - 371.x
fy
pour: x = 223 = my = - 82,73 N.m
- pour: 223 £ x < 780
M (x) = 81,44.x - 100,89
fy
pour: x = 780 = b&y = - 37,37 N.m
- pour: 780 < x £ 8560
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%y(x) = 533,88.x - 453,80

0 223 g 850
pour: x = 850 =2 M =0 =
fy
Conclusion: (fig:3-16)

On peut conclure que la section dangeureuse se trouve au

niveau de 1l'appui A.

* CALCUL DU DIAMETRE MINIMAL DES BARRES

GLISSIERES

Le diamétre minimal est donné par l'expression suivante:

3
32.M =
d > o
n.[b]
avec M : moment de flexion résultant

M = 166,47 N.m
r

Pour un acier étiré destiné a4 un traitement

thermique (trempe

et un revenu), on choisit un acier de nuance XC 35
avec ¢ = 740 MPa ¢ = 560 MPa
r (=]
[o] = b.| 0,18.c ; 0,30.0 } )
r & |mun
avec b = 1 (sans concentration de contraintes)

[o] = 133,20 MPa

Le calcul final du diamétre minimal nous donne:

d 2 23,35 mm

pour notre conception nous adopterons la valeur:
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d = 25 mm

3-3-4/ DIMENSIONNEMENT DU MANETON

Les deux faillites possiblesa vérifier pour le
dimensionnement du maneton sont:

a/ Faillite due & la flexion

1.

230 mm

—

Fumx - ; {flg:3—17)

L'effort résultant appliqué sur le maneton est:

5 " 1/2
F = T + N } (3-21)
max max max
ou N y T : efforts normal et tangentiel maximaux

appliqués sur le maneton et déduits des graphes

I = 8408,27 N

La section dangeureuse se trouve au niveau de l’encastrement.
Le calcul du moment de flexion maximal nous donne:

M = 252,25 N.m
f max

pour un maneton destiné a subir des chocs importants on utilise

un acier allié de nuance 20 NC 6

avec ¢ = 1230 MPa (1 = 980 MPa
r

alors on a: [?] = 221,40 MPa
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Le calcul du diamétre minimal du maneton afin d’éviter la
faillite due au cisaillement nous donne:

d 2 23 mm

b/ Faillite due au cisaillement

La condition de résistance au cisaillement est:

(n.a®)/4 2 F _, [r]

a e 4.F e
d 2 max
n. [r]
avec ﬁ] = 122 MPa

Le calcul du diamétre minimal du maneton afin d’eviter la
faillite due au cisaillement nous donne:

d Z 9,40 mm

La valeur finale que nous utiliserons pour notre conception

est: d = 25 mm

Pour le choix du roulement, nous utiliserons un roulement de

type: 25 BC 02

3-3-5/ CALCUL DES DOUILLES A BILLES™

Connaissant le diamétre des barres glissiéres, on peut
définir le type de douilles a billes a utiliser, mais il faut
aussi que la valeur calculée de la durée de fonctionnement soit
convenable pour ce genre de machine a régime de travail moyen.

Pour ce faire, nous allons considérer la machine travaillant
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dans les conditions les plus sévéres (sciage du matériau le plus
dur de la gamme choisie). La charge appliquée sur 1les douilles
sera définie comme étant la moyenne des efforts moyens appliqués
dans les deux phases travail-retour a vide.

* )
barre glissiere

Douille

P (fig: 3-18)
avec F = [ F (retour) : F (travail)} (3-22)
moy moy moy moy
et Q = { Q@ (retour) : Q (travail) } (3-23)
moy moy
F (retour) = F (retour) /2
moy bn moy
1 4 2
F (retour) = J (0,105.w .cos(8)+44,18.sin(f3 ) )de
moy moy
2.1 o
ou w = 3,72 rad/s et 3 = 16°30'
moy
alors F (retour) = 6,28 N
moy
1 n 2
F (travail )=——JS(0,27.F .sinf® +0,105.w0 .cos@ -44,18.s8inf3 )de
moy ct moy
2.7 o0
ol w = 3,72 rad/s ; f3 = 16°30’ et F = 5900 N
moy ct
alors F (travail) = 500,58 N
moy
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F (retour) + F (travail)
moy moy

d’ou F =
moy
2
donc F = 254,54 N
moy
Q (retour) + Q (travail)
et nous avons: Q =
moy
2
d’ou Q = 245,83 N
moy

alors 1l’effort résultant appliqué sur la douille est:

donc F = 353,83 N

r
pour d = 25 mm on a: D =40 mm ; B = 58 mm et Co
ou d : diamétre interieur de la douille

D diamétre exterieur de la douille
B : longueur de la douille
C

i capacité de charge statique

* CALCUL DE LA CHARGE FICTIVE

= 2160 N

Pour un fonctionnement lent, intermittent et subissant des

chocs, la charge fictive sera définie d’aprés la

suivante:

- Calcul des facteurs
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fH : facteur de dureté 1’arbre

pour HRC 2 60 fH =1
fP : facteur de chargement

pour une douille fermée et fondue fP =1
d’ol PD = Fr = 353,15 N

d’ou le facteur de durée sera calculé d’'aprés 1’expression

suivante:

P
o

F
P

W
]

0,16

5
donc nous avons la durée nominale: Ln = 260 (10 m)

d’ou la durée de fonctionnement en heures est:

L = (5.10%)/(6.C.V) (3-24)

ou C : course de va-et-vient (C = 140 mm)

V : vitesse moyenne (V = 35,5 c/min)

Lh = 44 218 heures
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CHAPITRE 1V

DINPOSITIF
DE RELEVAGE



INTRODUCTION

Le dispositif de relevage de 1l’archet est constitué
essentiellement:

- du dispositif de relevage en fin de course de travail qui
permet le degagement de la lame de scie pour éviter une usure
supplémentaire et augmenter sa durée de vie. '

- du dispositif de relevage en fin d’opération de sciage qui

permet un relevage automatique de 1’archet pour éviter que

1’archet ne bute avec la table at amortir le temps mort du
relevage.

4-1/ EQUATIONS CINEMATIQUES DU MOUVEMENT DE LA TETE DU LEVIER

4-1-1/ POSITION INSTANTANEE DE LA TETE DU LEVIER

(fig:4-1)

Soil X 1’élongation a partir du point C. A 1l’aide de la
fig:4-1 on peut écrire

X =CO - AO =1 + er - (l.cos(y) - e.cos(8))

0] ose
n po er
A =
1
ou e ! excentricité permettant le relevage en fin de course
r
de travail.
1 : longueur de la bielle.
d’ou

X = e 1 - cos(8) + (1/A).(1 - COS(W)}
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Or on a: .
sin(y) e
r

er.sin(e) = l.sin(y) 2

n
> n
>

sin(8) 1

donc on peut exprimer le tout en fonction de 8

sin(y) A.sin(8)

cos(y) [ 1 - Kz.sin?(e)}
d’ou

X =e.| 1-cos(@) + (1/A).(1 - l e xfsin?(e)]

1/2
. o . .. 2 2
Simplifions la relation en developpant en serlqj[l - XN .sin (%)1

r 2 2 12
[1 - A .sin (9):|

1 = (1725005 cein (8] = (1/8). X%, sint(0)

Comme A a une valeur généralement faible, alors 1le terme

g
1/8.A .sin4(9) est négligeable donc on aura:

X = e .l 1 - cos(8) + {K/Z).sin?(e)} (4-1)

r

donc 1’élongation X du point A est une fonction périodique.

4-1-2/ VITESSE INSTANTANEE DE LA TETE DU LEVIER

Dérivons l’expression (4-1) par rapport au temps:

V = dX/dt = (dX/d8).(d8/dt)

sachant que d8/dt = w (vitesse de rotation de 1l’arbre)

V = e .w.| sin(8) + (R/Z).sin(28)} (4-2)

r

La vitesse du point N est composée d’une sinusoilde sin(8) et
d’une harmonique sin(28). Pour connaitre la valeur de & olu la
vitesse est maximum, il faut varier dX/dt par rapport a 6.
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4-1-3/ VITESSE MOYENNE DE LA TETE DU LEVIER

D’aprés la fig 4-1, le point N parcourt la course ¢ = 2.e de
(0 a n) puis de (m & 2.m). On peut écrire donc:

n
V.= (1/mn).J e.w.[sin(@) + (A/2).sin(2.6)].d®
s _
d’ou Vm = (2.e.w)/m ou bien Vm = (c.w)/n (4-3)

4-2-4/ ACCELERATION INSTANTANEE DE LA TETE DU LEVIER

En dérivant l’expression (4-2) par rapport au temps:

a = dv/dt = d-X/dt>

4. = e.wz.{ cos(B) + K.cos(Z.G)} (4-4)

- 1’accélération s’annulle pour cos(8) + A.cos(2.8) = 0

- 1’accélération passe par un maximum et un minimum ;

= 2 2
—[d){/dt:|=0
c.a.d G
[ 1 + 4.k.cos(8)].sin@) =0
sin(@) = 0 2 6 =0 etn
= ou
(1 + 4. X.cos(6)) =0 =2 cos(8) = - 1/4.A

Cela est possible si et seulement si A > 1/4

Dans ce cas l’allure de la courbe de l'accélération sera de

la forme: Ax

I
\1.*/» - %"/zﬂ g

0
: ' ' 2w

1
I
I !

(fig:4-3)
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Cela entralne des variations trop fréquentes de
l’accélération, et alors naissent des chocs importants. Pour
palier a cela, on doit éliminer 1l’extrémum dad a:

1 + 4.N.cos(€@) =0

on a qu’a prendre

A < 1/4 (4-5)

Ainsi la courbe sera de la forme

Ti

(fig:4-4)

4-2/ CALCUL DE LA VALEUR DE L'EXCENTRICITE

4-2-1/ MISE EN EQUATION ET CALCUL DES COORDONNEES DES
EXTREMITES DE LA PARTIE INFERIEUR DU LEVIER

D’aprés la fig: 4-5 on a;

- le repére XOiY pivotant avec le carter

1’équation du premier cercle (Ci) de centre 01 est

X +y = a avec a = 0OM
10

|

1’équation du deuxiéme cercle (Cz) de centre 01 est

' + v =h avec b = 00
1 2

1’équation du troisiéme cercle (C3) de centre 0s est

2 2 2
{ — X + - = avec ¢ = O M
(x "os} (v yoa) c ’
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- 1’équation de la tige OzMo est :

2 2 2
s e + - = L =0OM
(AM XO) (YM yo) L avec LM

Pour une orientation quelconque (3 de 1la tige avant le
relevage, les coordonnées des extrémités de la tige OzMo sont:

o o 0 o
W (%X ) et W R )
o " M 2 ‘Yo o
avec
x° = OM .cos(f + ¢) x° = - 00 .sin(f3)
M T Sawr -l o PR s
o 0
Y =0 .81 + — .
¥ 1M0 sin(f3 @) Yo 0102 cos(f3)
avec

@ = Arctg(0102/02Mo)

Pour un relevage d’écartement angulaire du carter de 3, les
r

coordonnées des extrémités de la tige sont:

1 :
XO = - 0102'Sln(ﬁ + f3r)

H

Y Oioz.cos(ﬁ + ﬁ'r)

1
o

Puisque Mo appartient au cercle (C3) et la tige, ses
coordonnées doivent vérifier le systéme d’équations suivant:
1 2 1 2 2
(X - X ) + (Y -Y ) =c (1)
M 03 M 03
1 1.2 1 1.2 2
(X - X ) + (Y -Y) =1L (2)
M 0 M e}
de 1’équation (1) on a:
1 2 1 2 i72 1
X = X ~ [c - (Y -Y )} car X > X (4-6)
M 03 M 03 [o}:} M

d’ou de 1l'équation (2) On a:

1 1 2 1 T i 1 1
Y =Y + [L - (X -X) ] car Y > Y
M o M o | M o
en substituant 1’équation (4-1) dans 1’équation (2) on a:
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{4=7)

- CALCUL DES COORDONNEES DES POINTS O, ET M, AVANT LE RELEVAGE

Sachant que:

L=0M =150mm ; ¢ =0M + C $ OM = 430 mm

2 0 30 P 30
ou CP ¢ course du piston du dispositif hydraulique
pour 2 = 33" on a: CP = 102 mm

ol
e}
Cl
]
n

OaM = 532 mmm

OO0 =110 mm i OM = 180 mm
i 2 1 0
_ 0 o
alors X0 = - 59,91 mm et Y0 = 92,25 mm
et ¢ = 36,25°
< (8] 0
d’on X = 65,90 mm et Y = 173,94 mm
M M
0
donc 02 (-59,91 mm ; 92,25 mm)
0
M0(65,90 mm; 173,94 mm)
- CALCUL DES COORDONNEES DU POINT O,
De la fig 4-5 nous avons:
X = 00 .cos(B® - do - A) (4-8)
a3 1 9 (8] max
Y =00 .sin(8 - d8 -A) (4-9)
03 415 0 max

Soit le triangle OJ%M nous avons:

(0] M2 =0 0z + 0O Mz - 2,00 .0 M.cos(\)
2 1 3 8 1 3 3
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X" = 86,70 um
M

alers M; (66,70 mm ; 168,75 mm)

4-2-2/ DETERMINATION DE L'ECARTEMENT ANGULAIRE DU LEVIER ET
DEDUCTION DE LA VALEUR DE L’EXCENTRICITE
- ECARTEMENT ANGULAIRE DU LEVIER
D’apreés la fig:4-6 on a:
0*0 - 1*1
{OzMo ; OzMo) 5 Er - ﬁr
ou £ : écartement angulaire du levier
f o o .
les vecteurs OZM0 et O:M: auront les coordonnées suivantes:
y 0 K
”;ﬂj (125,79 mm ; 81,69 mm) et cﬁné (128,21 mm ; 77,56mm)
~
i » 0 o 11 0 0 1 f
d’on oM .OM = [o2M|. oM |.cos(07M> ; o'Mh)
20 20 20 20 20 2 0
0*0 1*
alors 0_'0 * 1-o1 OZMO'OZM:J
£ = . - — -
g, (OZMO : OZMO} {?r Arcos 2 ﬁr
oM |
20
(4-12)
donc & =3,20" ’
T |
- DEDUCTION DE LA VALEUR DE L'EXCENTRICITE NECESSAIRE AU
RELEVAGE
Levier coude
(fig:4-6)
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De la fig:4-6 nous avons:

PN = 2.e = ON.§
r 2 r
d’ou e = (ON.E )/2
r 2 r
ou OzN : partie supérieure du levier
alors e = T mm
r

En calculant A on trouve une valeur de 1l’ordre de 0,032 qui
verifie la condition cinématique (4-5).

4-3/ ANALYSE DES FORCES APPLIQUEES SUR LA BIELLE ET LE MANETON

Par suite de la cinématique du systéme bielle-manivelle
(excentrique), il existe des forces d'inertie variables en
fonction de la position. Elles sont de la forme m.;. m étant la
masse de 1’élément considéré et a son accélération. Comme elles
apportent toujours des perturbations dans la transmission de
mouvement et une fatigue supplémentaire des organes, elles
doivent éeétres évaluées et équilibrées. Ces forces d’inertie
provoquent des sollicitations composées dans le corps de 1la
bielle. :

Au moment du relevage des efforts supplémentaires aux forces
d’'inertie, dus au moment developpé par la composante du poids de
1’ensemble pivotant, sollicitant la bielle et le maneton de
fagon considérable, '

4-3-1/ REPARTITION DES EFFORTS DUS AUX FORCES D’INERTIE

- SOLLICITATIONS DE LA BIELLE

(fig:4-17)
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Afin de simplifier certains calculs, on fait appel & la

théorie de la bielle fictive dont la répartition des masses
ponctuelles est la suivante:

m

| (1/3).M en A

m

A (2/3).M en B

lm s’ajoute & la masse de la téie du levier en forme de L

ainsi qu’a la masse de la rotule dont le mouvement est
rectiligne alternatif, m s’'ajoute & la masse du . maneton

excentré et au roulement dont le mouvement est circulaire.

La sollicitation de flexion est sensiblement maximale quand

la bielle est sensiblement perpendiculaire a la manivelle.A ce
moment les forces d’inerties sont normales a la bielle,
7 I

(fig:4-8)
Soit un point N quelconque d¢ 1la bielle, il peut étre
considéré comme subissant a chaque instant une rotation

infiniment petite autour du centre instantanée de . rotation I,
d’ou une force tangentielle Ft normale a4 IN. La bielle est

soumise a la résultante de toutes ces forces d'inertie cette

résultante tend & faire fléchir la bielle qui est maintenue en A
et B.

Compression - flambement

Due principalement aux forces d’inertie de la masse (u2+ m )

(masse de la téte du levier - rotule).
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En N, la masse (m + mi) de la téte du levier et du pied de
c

bielle, ainsi que 1la rotule,se déplacent avec un mouvement
rectiligne alternatif. Le pied de bielle étant soumis & une
force d’inertie dont le module est:

F = (m +m).a
c c i

(fig:4-9)

Cette force se décompose en FT et FB. La bielle est soumise

a la force FB:

FB = F;/cos(w)
a
F = (m +m ).——
B c
cos(y)
el sachanl que: sin(y) = A.sin(8)
d’ou ¥ = Arcsin(A.sin(8))
et a = e .wz.[ cos(8) + K.cos(2.8)1
E L 4l
alors er.wz.(cos{Q) + A.cos(2.8))
F = (m + na).
2 2 cos(Arcsin(A.sin(8)))
avec
m = 0,33 Kg m = 0,56 Kg ; g = Tmm ; A = 0,032
1 c

wz.(cos(e) + 0,032.cos(2.8))
poo='6.107 . (4-13)
B cos(Arcsin(0,032.sin(8))
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— SOLLICITATIONS SUR LE MANETON

(fig:4-10)

D’aprés la fig:4-10 on peut voir que le point B est soumis

¥y~

. . " 2
aussi bien a FB qu’a mn.w .e en module.

L’effort Fg se décompose en T et N',

L’effort N' se compose avec ma.wz.e (force centrifuge).

La masse mB est composée de la masse de la téte de bielle,
du roulement et du maneton.

on a:

sin(y + 8)
T=(m + m).a,
1 c
cos(y)
cos(y + 9)
2
N=m.w.e — (m + m ).a.
B 1 c
cos(y)
, @-(cos(8) + 0,032.cos(2.6))
d’'ou T = 6.10 ", .sin(y + 6)[(4-14)
cos(y)
Lo (cos(@) + 0,032.cos(2.8))
N =6.10. w |1 - .cos(y + 8)||(4-15)
cos(y)
Ces forces d’inertie sont calculées seulement pour

dimensionner les piéces. Pour cela,on les <calculera & leurs
valeurs maximales.
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4-3-2/ REPARTITION DES EFFORTS DUS AUX POIDS DE L’ENSEMBLE
PIVOTANT

a/ MOMENTS DUS AUX POIDS DES ELEMENTS CONSTITUTIFS DE

L’ENSEMBLE PIVOTANT
|

Archet

0. | (fig:4-11)

Soit le repere XO{Y repere pivotant avec l’ensemble.

- Le moment di aux poids des éléments immobiles en translation
tendant a faire descendre l’ensemble pivotant est:

mb.g.cos(ﬁ).XG,

avec m£ : masse de tous les éléments immobiles en
translation
Xa': 1’abscisse du centre de gravité des

éléments immobiles en translation dans le

repére XOi Y

- Le moment da aux poids des éléments mobiles en translation
tendant & faire decsendre l’ensemble pivotant est:

ma.g.cos({?).xG

ou X =X + 00
a {oX) i
avec X = a + e.cos(8)
(Ox)
ou m : masse des éléments coulissants
a
XG : 1’abcsisse instantanée du centre de gravité

Le moment résultant engendré par le poids des éléments
constitutifs de l’ensemble pivotant est:
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MT = mb.g.cos{ﬁ).xb‘ + ma.g.cos(ﬁ).xG

(4-16)

b/ Sollicitations sur la bielle

La force appliquée sur 1’axe 02 de pivotement du levier est:

F =M /OO
o2 T 1 2

Pour qu’il y ait équilibre autour de 02 il faut :

1
F .ON=F .OM
b 2 M 20
avec

F

b force appliquée sur le pied de bielle

FM : force appliquée au point M:

et pour qu’il y ait équilibre autour de O1 il faut:

F .00 = F .0M
0z 3 2 M 1 O

d’ou la force appliquée sur le pied de bielle est:

1
OZMO
Fb = — .MT
ON.OM
2 i 0

En fin de course de travail (8

n) la force Fb sera maximum
pour MT maximum (c.a.d pour {3 = 0):

alors on a:
Sachant que:

a = 259,04 mm

; e = T0 mm ; mb = 28 Kg ; ma = 16,68 Kg
X = 250 mm ; O M1 =O0OM =150mm ; OO = 220 mm

a 2 0
ON =250 mm ; OM = 181,45 mm

2 10

M = 135,60 N.m
T ]
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La valeur de la force appliquée au pied de bielle est:

Fb = 448,36 N

¢/ Sollicitations sur le maneton

L'effort Fb se décompose en deux forces:

sin(6 + y) cos(@ + y)
T = F . et N =F .
b
cos(y) cos(y)
(4-117) (4-18)
avec Y = Arcsin(A.sin(8))
En fin de course de travail (6 = m) 2 w=0
d’ou T =0 et N = Fb = 448,36 N

d/ La résultante des efforts appliqués en fin de relevage

La force résultante maximale sollicitant la bielle et le
maneton en fin de course de travail sera la somme de 1l’effort
engendré par le poids des éléments de l’ensemble pivotant avec
celui engendré par les forces d’inertie.

= SOLLICITATIONS SUR LA BIELLE

Au moment du relevage on a:

F
b

1

Fk(poids) + Fb(inertie)
sachant que pour @ = 7 et w = 14 ,66 rad/s
Fb{poids} aura la valeur suivante:

Fb(poidS) s 1,26 N

d’ou Fb= 449,61 N
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= SOLLICITATIONS SUR LE MANETON

Au moment du relevage on a:

T

T(poids) + T(inertie)

et N

N(poids) + N(inertie)

sachant que pour € = 7 et pour w = 14,66 rad/s on a:

T(inertie) = 0 N et N(inertie) = 0,0413 N

d’ou T =0N et N = 448,40 N

4-4/ CONDITIONS DU RELEVAGE
4-4-1/ CONDITION DU COUPLE MOTEUR MINIMUM

Pour qu’il y ait relevage en fin de course de travail,il
faut que le moment developpé par le couple moteur minimum soit
supérieur au moment developpé par le poids des éléments de
l’ensemble pivotant autour du point 01.

Le moment developpé par la force engendréepar le couple
moteur est:

C .ON = .
{ m/er) 2 FM 02M

avec (C ) . = (P )/w . e
m min m max

ou Cm: couple moteur
er: exentricité
02N : bras superieur du levier
OZM : bras inferieur du levier
Pm: Puissance du moteur
mmax : vitesse maximum de 1l’'arbre

D’apreés la fig:4-12, la composante de la force Fk provogquant

le pivotement autour de anst:
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FMT = FM.cos(Q + (3)

La force appliquée au point M et qui le fait tourner autour
du point Oiest:

FL = FM.cos(Q + 3).sin(@ + 3)

le moment developpé par la force FL autour du point Oidoit

eétre superieur au moment developpé par le poids des éléments
constitutifs de 1’ensemble pivotant pour satisfaire a la
condition du relevage.

OZMD MT
d’Ou (C } 2 2.6. . (4_19)

oioz.ozN sin(2.(8473))

Du fait que & (position angulaire instantanée du dispositif
hydraulique) varie avec {3 (position angulaire progressive de
l’ensemble pivotant) et que cette variation n’est pas aussi
importante que celle de {3 le deuxiéme membre atteindra la valeur
maximale quand sin(2.(3+68)) atteindra la valeur minimale c.a.d
pour {3 = 33° d’ou 8 = 53°.

La valeur du couple moteur minimum est

(c ) = 102,32 N.m

m mwn

et en calculant le deuxiéme membre on aura:

OzMo MT
2.e. . = 62,40 N.m

0102.02N sin(2.(6+473))

Donc on remarque bien que le moment developpé par le couple
moteur minimum est superieure au moment developpé par le poids
des éléments constitutifs de l’ensemble pivotant.
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4-5/ DIMENSIONNEMENT DES ELEMENTS CONSTITUTIFS DU DISPOSITIF
DU RELEVAGE

4-5-1/ DMENSIONNEMENT DE LA BIELLE

La bielle est soumise &4 des sollicitations composées,

extension ou compression avec flexion qui sont variables avec la
position. '

Etant donné que la bielle est 1lente (n < 500 tr/mn) la
vitesse de rotation maximale de l’arbre est de l’ordre 140 tr/mn
La sollicitation principale est le flambement.

CALCUL DE LA SECTION DU CORPS DE LA BIELLE

Nous choisissons un corps de bielle de section rectangulaire
dont le module d’inertie est donné par l'expression suivante:

I = bk /12

D’aprés la formule d'EULER on a:

n .E.I
F .k = Z
a.L
(a.L, )
ou Fb : force appliquée au pieds de bielle

k : coefficient de flambement (k = 7 + 10)

o : coefficient tenant compte de la fixation
des extrémités

E : module d’élasticité du matériau

L : longueur de la bielle |

b

2
F 'k. L]
‘ gkl ) 3
d’ou T = = = b.h /12
n .E

d’ou, l’expression donnant la hauteur nécessaire a la section du
corps de la bielle est: '
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2 /3
12.F, .k. (a1 )* ]°
= ~ (4-20)
b.m .E
- pour une bielle lente on choisit k = 10
- pour une bielle articulée des deux extrémités o = 1

— pour un acier destiné a la fabrication de bielles, on adopte
un acier de nuance A 70 dont 1les caractéristiques sont les

suivantes:

5
E = 2.10 N/mm? o 365 N/mmF et o= 750 N/mmF
e r
Sachant que: b = 7 mm et L = 220 mm

alors h . aura la valeur h = 5,74 mm

on adoptera unevaleur pour h:

CALCUL DE VERIFICATION

La formule de RANKINE nous permettra de vérifier la
résistance de la section du corps de bielle déja calculée.

Le domaine d’application de cette formule pour 1les aciers
est pour un élancement

20 < A < 100

e
avec le = (a.Lb)/p

7 . 1/2
d’ou © : est le rayon de giration p = (I / 8)
avec S : section du corps de la bielle
donc © = 4,33 mm
alors A = 560,81

(=]

Donc on peut appliquer 1la formule de RANKINE pour la
vérificatiion de la section du corps de bielle

La formule de RANKINE est donnée par 1l’expression suivante:
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o] 2 (F /s).(1 + o /K)

n .E.I

ol K = = avec S = b.h
ta.Lb) .S

En remplacant les coefficients par leur valeur on obtient:

K = 764,69 N/mm

A6 (F,/8).(1 + o_/K) = 6,33 N/mm

et sachant que {o] = b.[ 0,18.¢ ; 0,30.c0 ]mu1
X e

dene [0] = 109,56 N /mm’

Alors [o] est supérieure a (Fb/S}.{l + de/K), donc la

résistance au flambement est bien assurée.

4-5-2/ DIMENSIONNEMENT DU MANETON

Les deux faillites possiblesa vérifier pour le
dimensionnement du maneton sont:

a/ Faillite due a la flexion

AR
25mm
|
I -
i (fig:4-13)
L'effort résultant appliqué sur le maneton enfin de course
5 5 1/2
F=[T +N:| (4-21)
ol N , T : efforts normal et tangentiel appliqués sur le

maneton en fin de course de travail

F = 448,40 N
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La section dangeureuse se trouve au niveau de 1° encastrement.
Le calcul du moment de flexion maximal nous donne:

M = 11,21 N.m
f max

pour un maneton destiné a subir des chocs importants on utilise

un acier allié de nuance 20 NC 6

avec Or = 1230 MPa o = 980 MPa
e

alors on a: [?] = 221,40 MPa

Le diamétre doit vérifier la condition suivante:

32.M ds8

d > f max
n.[b]
Le calcul du diamétre minimum du maneton afin d’éviter la

faillite due 4 la flexion nous donne:

d 2 8,02 mm

b/ Faillite due au cisaillement

La condition de résistance au cisaillement est:

{n.dz)/4 z qux / h]

d’ ol 4.F At
d 2 max
n. [7]
avec ﬁ] = 122 MPa

Le calcul du diamétre minimal du maneton afin d’eviter 1la
faillite due au cisaillement nous donne:
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est:

d 2 2,16 mé_J

La valeur finale que nous utiliserons pPour notre conception

d = 10 mm

CHOIX ET CALCUL DU ROULEMENT

Le roulement est sollicité radialement:

- charge radiale:

F = F = 448,40 N

Les conditions de résistance du manetonnous impose un

diamétre minimal de 10 mm.

Nous adoptons un roulement de type BC de série 02

La capacité de charge dynamique du roulement est:

C = 390 daN

alors la durée de vie nominale en heures sera

Lh = 78 325 heures

4-5-3/ CHOIX ET CALCUL DES DIMENSIONS DE LA ROTULE

’ Rotule
. bielle

_ s .
AN

; |
1

" 4
téte cu levier coudé (Pig:d4-14)

La pression spécifique est donnée par la relation suivante:

P = (K.P)/C
s
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avec C =K .P

ou capacité de charge dynamique

C
P : charge dynamique équivalente (P
K

T

: facteur de charge

Pour de la mécanique générale et pour une rotule acier/acier

on a: P = 20 et K = 2,56

5 r

d’ou C = 1124,03 N

Donc on choisit une rotule SKF série E désigné par:

GE 8 E

de capacité de charge C =1,53 KN

et de diametre de sphére d = 10 mm
=]

DETERMINATION DE LA DUREE NOMINALE D UTILISATION

La durée nominale d'utilisation, exprimée en heures

f[onctionnement est donnée par l’expression suivante:

8,33 C 4
Gh = bilbz'ba'b‘t'bs‘ . .10
d &.f P
=1
ou b1 :facteur de direction de charge
b% :facteur d’entretien
b3 facteur de température
b4 : facteur de glissement
b5 facteur de matiére
d diamétre de sphére
B
& : demi angle d’oscillations
f fréquence des oscillations

Choix des facteurs
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* b ! pour une charge discontinue et une rotule acier/acier

b =5
1
* b2 ¢ pour une lubrification périodique
b ='1
2
* tg : pour une température allant jusqu’a >+60°
b =1
3
¥ b4 : pour une valeur de d < 40 mm
8
b =1
4
* b5 ! pour C /P = 3,40
b =1,5
5
¥ [ :sachant que notre machine travaille avec un régime variable
alors P o o = (14,66 + 3,35) /(2.60) = 1,46 Hz
m
alors Gh= 45465,54 heures
Pour une machine travaillant avec un régime moyen. Une

durée nominale de fonctionnement de l’ordre de 45465 heures est
convenable,

4-5-4/ DIMENSIONNEMENT DE L°AXE DE LEVIER

b/ Faillite due au cisaillement Levier coude

N

. !
Levier coude

Axe du Levier \ E?QS
& - Axe
coude N

(fig:4-15)

/
i)

N AN

T Suppnrt d'axe
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Le calcul du diamétre minimal de 1l’axe afin d’eviter 1la
faillite nous donne:

172
4.F
d > RN
. [T:I
avec F =M /OO
o2 T i 2

En fin de course de travail sz aura la valeur suivante:

F = 1232,73 N
02

Nous utiliserons un acier de nuance CC 10
. 2

d’ou h] = 33,66 N/mm

alors d > 6,83 mm

La valeur finale que nous utiliserons pour notre conception

sera: d = 10 mm

4-5-5/ DIMENSIONNEMENT DU DISPOSITIF DU RELEVAGE EN FIN
D"OPERATION DE SCIAGE

Pour des raisons de gain de temps mort et pour éviter que
l’archet ne bute avec la table congue pour le support de la
piece en fin d’opération de sciage, on prévoit un relevage
automatique de 1l’ensemble pivotant et cela par 1l’intermédiaire
de deux ressorts disposés latéralement du trajet de l’archet et
logés dans deux cylindres coaxiaux.

Quand 1l’archet termine wune opération de ‘sciage, une
élécto-vanne se déclenche & l'aide d’un bouton poussior monté
adéquatement.

Disposibif e requa.ae Archelt :/;

en fin <l'operahe N
| §~5I€c+ro-vanne

ph&m N ;

7 /]

BN |

"

iy Y/
| (fig:4-16)

/

77777777777/

v \ o~
04 \@ :DisPas'lU)( hyn}mu ]fque.
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CONDITIONS SUR L'EFFORT DEVELOPPE PAR LES RESSORTS

(fig:4-17)

a/- Puisque l’archet est destiné a chaque fin de course a

vide & descendre progressivement il ne faut pas que le
dispositif du relevage bloque cette descente. Pour ce faire il
faut que le moment développé par les éléments constitutifs de

l’ensemble pivotant soit supérieur au moment développé par les
forces de compression des deux ressorts

nous avons 2.N.y.cos(aa) < (M) (4-22)
T des

ou N : force développée par un ressort pour une
position angulaire 3.
y : distance du point d’application de N par
rapport a 01.
(MT}des : moment developpé par le poids des

éléments constitutifs de 1l’ensemble

pivotant au moment de la descente.

b/- pour qu’il y ait relevage en fin d’opération de sciage,
il faut que la force développée par les ressorts au moment du
relevage soit supérieure a4 la force developpée par le moment du
poids sur la téte du dispositif:

N 2 (MT)i/Z.y.cos(ai) (4-23)

ou (MT)1: moment développé par le poids des
éléments constitutifs de 1'ensemble

pivotant au début du relevage.
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c/- pour qu’il n’y ait pas arrét de l’ensemble pivotant au
cours du relevage, il faut que la force développée par le
ressort soit supérieure a la force développée par le poids de
1’ensemble pivotant en fin du relevage:

N = (MT)2/2.y.cos(dz) (4-24)

ou [MT)zz moment developpé par le poids des
éléments constitutifs de 1l’ensemble

pivotant en fin du relevage.

LA POSITION DE L’ARCHET AU MOMENT DU RELEVAGE

Afin de permettre le soulévement de 1l’archet en fin
d’opération de sciage, il faut que la plage du moment développé
par le poids des éléments de l’ensemble pivotant au cours du

relevage soit inférieure au moment exercé par l'’effort des
ressorts.

Pour vérifier cette condition définie par 1’équation (4-23),
on fixe la position angulaire du maneton a:

8 = 170°

CALCUL DE LA FORCE EXERCEE PAR LE RESSORT NECESSAIRE AU RELEVAGE

Afin de dimensionner le ressort, le calcul de 1l'effort de
tension exercé par le ressort nécessaire au relevage doit

satisfaire aux trois conditions énumérées ci-dessus.
-

4 N
D o
en fin <l oPerah‘on de
/ s cialqe
A L —
/
) : LN Piece
50 \\ K
A \‘\‘ ’[‘ s (£ig-4-18)
1g.4-
% 210
365
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b/- Au moment du relevage on a:
3 =0° et 6 = 170°
d’ou le calcul numérique du moment résultant nous donne:
MT= 135,78 N.m

De la fig:4-18, des relations géométriques simples nous

donnent:

y = 452,35 mm o= 18,71°

N 2 158,46 N

Archel

(fig:4-19)

c/- A la fin du relevage on a ; B =33 ;3 e = 170°

MT= 113,87 N.m

De la fig:4-19, des relations géométriques nous donnent:

y = 452,35 mm ; a2= 35,20°
alors
N 2 154,03 N
on prendra comme valeur préliminaire N = 160 N satisfaisant

aux conditons b/ et c/.

La valeur finale de 1l’effort nécessaire au relevage devra
éLre sanctionnée par la vérification de la condition a/.

Le moment developpé par le poids des éléments constitutifs
de 1’ensemble pivotant au moment de la descente est:
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1"

pour [3 0" ol le moment de descente est maximum

pour 8 10° position angulaire permettant le début de la
descente de 1l'ensemble pivotant.

l = .

alors (MT)des 158,34 N.m

on a aussi a = 18,71°

donc (M), /(2.y.cos(a)) = 184,78 N
T des

par conséquent on peut conclure que la condition a/ est
satisfaite.
lLa valeur finale de 1’effort N est:

N = 160 N

CALCUL DES DIMENSIONS DES RESSORTS

Sous 1l’action de la charge N le ressort subit une torsion .
Le moment de torsion par rapport au centre de gravité d’une

section quelconque est:

ou r : rayon moyen du ressort r =D /d
m
la contrainte relative a4 la torsion est donnée par:

R = (8.N.D )/m.d"
m

On calcul le diamétre du fil du ressort en vérifiant la
condition de résistance:

(8.D .N.K)/m.d® £ [o]

1/2
8.N lC.K
alors d > _—
n. [o]g
ol K : facteur tenant compte de la contrainte
de cisaillement et l'angle d’hélice
C : indice du ressort
Le ressort est en acier dur de nuance XC 65 dont les
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caractéristiques sont les suivantes:

orz 8§20 MPa 3 ae= 450 MPa
1’indice du ressort C = Dm/d
on adopte cC = 13
d’ou K =1,11
et on a [?]g = 540 MPa
alors d > 3,30 mm

on adopte un diamétre normalisé:

d = 3,40 mm
sachant que C =D J/d = 13
m
alors D = 42,90 mm
m

le diamétre extérieur du ressort est:

alors D 46,30 mm

1]

le diamétre intérieur du ressort est:

D=D -4d
18 m
alors Dt = 39,50 mm

Pour un calcul préliminaire de la
un nombre de spires:
n = 10

longueur écrasée on choisi

on vérifie notre choix par la condition suivante:

(4-20)

ou L : longueur écrasée du ressort
=]
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Lr : longueur minimum sous la charge maximum
m

Pour un ressort équarris et meulé nous avons:

L =d.n
e T
avec n =n+ 2
T
ou n_: nombre totale d’enroulement du ressort
alors n = 12
d’ou L = 40,8 mm
(=)
Nous choisissons wune longueur minimum satisfaisant la
condition (4-20)
L . = 60 mm
Lim

Pour une longueur libre:

LL = 450 mm

la constante de raideur est donnée par 1l’expression suivante:
k = N /x

ou N : charge du ressort en fin du relevage

x : l’affaissement sous la charge N
La valeur de l’affaissement en fin de relevage est

X = LL_ Ll.i.m- Ax

ou Ax : variation de la longueur du ressort

durant une opération du relevage

avec Ax

231,53 mm

alors X

158,47 mm
donc la constante de raideur aura une valeur:

k = 980 KN / m

Le calcul final du nombre de spires est donnée par
1’expression suivante: -
n = (d.G)/(8.C .k)
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ou G : module de régidité a la torsion

G = 80 GPa
alors n = 15,79
nous adoptons n = 15 spires

d’ou la valeur finale de la logueur écrasée est:

L=57,8 mm
e

L]

Donc nous remarquons que la longueur écrasée est inférieure

4 la longueur la longueur minimum satisfaisant la condition

d'ou la valeur finale de la constante de raideur est:

k = 1031,71 N/m
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CHAPITRE V

DISPOSITIF
HYDRAULIQUE



INTRODUCTION

Le dispositif hydraulique d’approche de la lame de scie dans
le sens de la piéce, et de création de la pression de coupe, est
connu selon le brevet d’invention allemend N°1068086.

Il se compose essentiellement d’un ensemble cylindre-piston
a double effet, dans les chambres de cylindre situées sur les
deux c6tés sont reliées l’une & l’autre par une tuyauterie de
trop-plein et dans lesquelles on peut régler 1'approche de la
lame de scie en direction de la pieéce, alors que pendant la
course & vide, on peut réaliser une descente plus ou moins
rapide du piston, sous l’effet du poids de la partie pivotante
de la machine, qui pése sur lui.

Pendant la course de travail, le piston est chargé en sens
inverse par la pression de coupe, reliées alors & la chambre
cylindrique mise sous pression,il a pour réle de veiller a ce
que la pression de coupe désirée ne soit pas dépassée, le
liquide de pression peut alors s'’écouler de la chambre
cylindrique en question, dans la réserve du fluide de pression,
en passant par la soupape de la pression de coupe.

Il vy a avantage a ce que le groupe cylindre-piston comporte
un piston a double effet, 1logé dans un cylindre étanche au
liquide des deux cotés, et & ce que les deux chambres du
cylindre soient reliées l’une a4 l'autre par une tuyauterie de
trop-plein comportant une soupape d’approche, pour régler dans
1’intervale entre les courses de travail 1’approche de la lame
de scie en direction de la piece, eta ce que 1la chambre du
cylindre dont le volume diminue au fur et a mesure de 1l’approche
de la lame de scie soit reliée a4 la réserve du liquide de
pression, et enfin a4 ce que le liquide de ©pression sortant de
l'autre chambre du cylindre sous 1l’effet de 1la pression de
coupe, puisse refluer dans la réserve de liquide de pression,
par l'intermédiaire d’une soupa,ce de pression de coupe
réglable.

En définitive, il y a avantage & ce que la réserve de
liqu)ide de pression soit logé dans une enceinte dont l’envellope
entoure le cylindre du groupe cylindre-piston, et & ce que, de
14 une tuyauterie d’aspiration passe au dessus du fond du
cylindre, et ainsi a ce qu’une soupape de retenue, montée sur
elle, passe dans la chambre cylindrique, dont le volume diminue
au fur et a mesure de l’approche de la lame de scie et enfin
ace que la soupape de pression de coupe disposée dans le
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couvecle du cylindre comporte un orifice d’écoulement
communiquant avec la dite enceinte.

-1/ VARIATION ANGULAIRE MAXIMALE DU DISPOSITIF HYDRAULIQUE

L’archet, dans sa descente au début de la phase de sciage ou
au moment du relevage automatique en fin de course de travail,
provoque un pivotement du dispositif hydraulique. Donc c’est
primordial de connaitre la valeur de cette variation angulaire
pour permettre au tambour du réglage de la pression de coupe un
pivolement sur le carter du bati et cela on prévoyant un jeu
radiale entre le bati et l1’axe du tambour pour éviter toute
détérioration di au coincement.

5-1-1/ RELATION ENTRE LA VARIATION ANGULAIRE DU DISPOSITIF
HYDRALIQUE ET L'ECARTEMENT ANGULAIRE DE L’ENSEMBLE

PIVOTANT
De la fig 5-1 on a:
~
= ! = - - d& -
v MaMoHo (m n/2 de ) A
2 2 2
et sachant que: OO0 =0OM +OM - 2,0M .0M ,cos(\)
1 3 10 3 0 10 30
d’ou 00 2 0 M 2 oM 2
1 3 10 3 0
A = Arcos
- 2-0 M .O M
10 30
du triangle MH M on a:
0o
=a +n/2 + (¢ - y)
or ¢ = (m - dpB)/2
d’'aprés la fig 1 nou avons: MH = 0M .sin(d8)
oo 30
MH = MM .sin(a)
0 0 0
et sachant que: MMO = 2.C1M0.sin{dﬁ/2)
donc OSMO.sin(dQ) = 2.(&M0.sin(dﬁ/2).sin(a)
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OaM .8in(d8)
d’onu o = Arcsin

0
2.01M0 .sin(d3/2)

In remplagant les équations précedentes on trouve:

2 2 2
O M .sin(d8) OM-00 +O M
3 0 10 13 30

nm/2=Arcsin -df3/2+d6+Arcos

2.0 M .si 2 AL &
M sin(df3/2) 01“0 OSMO

5-1-2/ CALCUL DE a6

ax

quand l'écartement de l’ensemble pivotant prend

maximale df3 = ﬁmax = 33°, d6 aura la valeur max demax

Sachant que:

(5-1)

la wvaleur

OO0 =50mm ; OM =150mm ; OM = 350mm ; & = 100°
1 2 20 30 0
2 5 12
d’ou OM = [ OM + 00 }
10 20 1 2
alors OM = 158 mm
10
~
et sachant que: OM O = Arctg[ 00 /O M ] = 18°
2 0 1 12 20
~
et sachant que: AN=nmn-6 -0MO
(e} 2 0 1
d’ou N B 62°
t pui 00 = | oM +0OM - 2.0M .OM .cos(\)
S SELRIRS 18 10 30 10" 30"
alors 00 = 309 mm
13
En remplagant ces valeurs dans l1’équation et en fesant un
calcul itératif on trouve une valaur pour demcx de l’ordre de:
de = 8" 30
max
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5-2/ CALCUL DE LA COURSE MAXIMALE DU PISTON DU DISPOSITIF

HYDRAULIQUE
Le piston du dispositif hydraulique est a descente
progressive pour permettre d’éffectuer des approches

progressives de la lame de scie.

En fin d’opération de sciage d’une piéce dont 1le diamétre
est égale a la capacité de sciage et dont la position sera égale

a i sur la table de 1’étau par rapport au centre de
mwn

pivotement de l’ensemble, le piston aurra ainsi effectué une
course maximale dans le cylindre.

5-2-1/ RELATION ENTRE ¢, (COURSE DU PISTON) ET o

De la fig 5-1 on a: C = HM
A P
et HMOOE = (m - d8)/2
~
et MHM0 =n/2 + dB8/2
~
en plus on a MMOH =n/2 - d8/2 - &

et sachant que: MMQ HM

sin(r/2 + d9/2) sin(n/2 -d8/2 - a)

sin(n/2 -d8/2 -a)

donc HM = MM
sin(n/2 + d8/2)
or on sait que MM0= 2.01%3.sin(dﬁ/2)
sin(n/2 - d8/2 - a)
d’ou C = HM = 2.0M .sin(dj3/2).
p i0

sin(n/2 + d8/2)

OSMO.sin(dS)
sin|n/2-d8/2-Arcsin

2.01Mo.sin(dﬁ/2)

C = 2.0M .sin(dp3/2). -
p 10

sin(n/2 + d8/2)

(5-2)
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C prendra une valeur maximal C quand df3 prendra la
p pmax

3 = 33 d'ou d&@ = db = 8" 30°
LK max
OM = 350 mm : OM = 158 mm
3 0 1 0
C = 70 mm
P
|

5-3/ CALCUL DU JEU RADIAL ENTRE LE CARTER DE L’ENSEMBLE PIVOTANT
ET L'’ALESAGE DU TAMBOUR DE REGLAGE DE LA PRESSION DE COUPE

Durant la descente progressive de 1'ensemble pivotant et
durant son relevege automatique en fin d’opération de sciage le
dispositif hydraulique pivote autour de 03. Afin d’éviter 1le

coingement et la détérioration du tambour de réglage. on prévoit
un jeu radial entre l’alésage du tambour et le carter.

Pour un écartement maximal de 1’ensemble pivotant, la
variation angulaire du dispositif hydraulique sera maximale:

W~
e ///
9
5 N
A
A
\\ Aemn‘l
\
\
\ -
03 (fig: 5-2)
alors le jeu radial aura la valeur:
J= OK.0
r 3 max
ou OQK: distance du centre de 1l’alésage et
05 centre de pPivotement du

dispositif hydraulique.

donc J= 22,50 mm
r
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5-4/ REPARTITION DES EFFORTS SUR LA TETE DE LA TIGE DU PISTON

Du fait que 1l’ensemble pivotant repose sur la téte de la
tige du piston du dispositif hydraulique et sachant la variation
des moments dévéloppés durant la course de travail et durant la
course a vide ainsi que pendant le relevage de 1l’'ensemble
pivotant, on a 1’influence sur la direction et le module de la
force appliquée sur la téte de la tige qui provoque & son tour
une variation des sollicitations:

- traction

- compression

tige du piston

flexion

[lambement o

Partie 'mferieure
) ’
ch Lewer coude

Dispa.sib'!-
hydmuh’que
(fig:5-3)

0-4-1/ REPARTITION DES EFFORTS DURANT UNE PHASE DE COUPE

D’aprés la fig:5-3 1’effort dévéloppé sur la tige da au
moment de l’effort normal de coupe, sollicite la tige:

- a une traction due a l’effort normal sur la tige.

- a une flexion due 4 1l'effort tangentiel sur la tige.

Et du fait que 1l'’effort de coupe atteint sa valeur maximale
pendant une opération de sciage quand la lame de scie coupera
sur la plus grande dimension de la piéce, 1l’'écartement angulaire
de 1’ensemble pivotant ne dépassera pas 16,5°, pour cet
écartement il s’'avére que la longueur libre de la tige ne sera
pas assez importante pour qu’il y ait une sollicitation a la
flexion importante. Donc nous supposerons que durant une phase
de coupe la sollicitation prépondérante est la traction.
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TSI, o

donc 1l’effort dévéloppé sur la téte de la tige est:

M + M + M
CN res T
EN =
01M.cos(0)
ol MCN: moment dévéloppé par l'effort normal

de coupe autour de 01.

Me : moment dévéloppé par des ressorts du
res
dispositif de relevage en fin

d’opération de sciage.

MT: moment dévéloppé par le poids des
éléments constitutifs de l’ensemble

pivotant.

L’effort normal dévéloppé sur la téte de 1la tige sera
maximal quand le moment dévéloppé par l’effort de coupe normal
sera maximal c.a.d pour le sciage du matériau le plus dur et
pour une piéce de dimension la capacité de sciage,

724
ALIRRIRATARNY ARAATALAAREAINANARRRNANNNY (£ig:5-5)
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alors (M = .
CN max CN max

ou l: la distance entre le centre de 1la

piéce & wusiner et le centre de

pivotement 01 3

Pour une piéce de dimension la capacité de sciage 200 mm et
pour une position de la piéce la plus éloignée du centre de
pivotement sur 1la table, Nous supposerons que 1’écartement

angulaire de 1l’ensemble pivotant avec la table sera de 1’ordre
de 15°.

alors M = 1160,54 N.m
CN

Au début de coupe le moment dévéloppé par le poids des
éléments constitutifs de l'ensemble pivotant sera de 1l’ordre:

M = 158 N.m
T

Pour une orientation 3 = 15° la valeur du moment dévéloppé
par le dispositif du relevage automatique en fin d’opération de
sciage sera de l’ordre:

M = 127 N.m
res

la valeur de 2 sera de l’ordre:

= 22,73°

donc la valeur de l’effort normal dévéloppé sur la téte de la

tige est:

F = 6584,15 N
N

l1’effort tangentiel sollicitant la tige a la flexion est:

FT= FN.tg(Q)

alors FN = 2758,26 N
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5-4-2/ REPARTITION DES EFFORTS PENDANT LA PHASE RETOUR

Pendant la phase retour, la variation du moment du poids des
éléments constitutifs de 1l’ensemble pivotant due au mouvement de
translation de 1l’ensemble coulisseau ainsi qu’a 1’écartement
angulaire du carter provoque une variation de 1’effort sur la
téte de la tige en direction et en module.

- L’effort normal sollicite la tige A une compression et a
un flambement.

- L’effort tangentiel sollicite la tige a4 une flexion.

L’effort normal sur la tige sera maximum (sollicitation au
flambement et compression sera plus importante) quand le moment
du poids de l’ensemble pivotant sera maximum c.a.d pour {3 = 0

(derniéres phases de coupe) et au moment de descente
progressive.

(M_) ws M
" T ‘des res
alors bN =
OiM.cos(Q)

au moment de descente, le moment dG au poids aura la valeur:

= 3 .
(MT)des 158,34 N.m

le moment di aux ressorts du dispositif de relevage est:

M = 137,10 N.m
res
pour 3 = 0, on a: Q = 3§°
alors 1’effort normal appliqué sur la téte de la tige est:
F = 139,40 N
N

l’effort tangentiel sera de l’ordre:

F = 97,61 N
T

Pour un écartement maximum de 1’ensemble pivotant (3 = 33°)
la flexion sera aussi importante que celle de la compression et

le flambement du fait que la longueur libre de la tige sera la
plus étendue,
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Le moment du aux poids de l’ensemble pivotant est:

(MT)dea= 132,80 N.m

l¢ moment di aux ressorts du dispositif de relevage est:
M = 144,59 N.m
res

pour {3 = 33°, on a: Q = 30,47°

alors la valeur de 1l’effort normal sur la téte de la tige est:

F = 113,56 N
N

l’effort tangentiel sera de 1l'ordre:

F = 66,83 N
T

5-4-3/ REPARTITION DES EFFORTS DURANT LE RELEVAGE EN FIN DE
COURSE DE TRAVAIL

-

Durant le relevage et & la fin de chaque course de travail
le levier coudé agit sur le dispositif hydraulique et du fait
que la pression dévéloppé par l’effort normal sur la téte de la
tige est trés inférieure a la pression de coupe nécéssaire a
l"approche de la lame en profondeur de la piéce, le dispositif
pivole autour de Oien faisant basculer 1l’ensemble pivotant vers

le haut. Ceci engendre des sollicitations au flambement et & la
flexion de la tige qui peut devenir importante quand la longueur
libre de la tige devient importante (c.a.d 3 = 33°).

D’aprés la fig:5-6, l’effort normal sur la téte de la tige

est:
MT i %@s
F =
N
OiM.cos(?c)
avec ®x =n/2 -3 -¢% -8

r
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ou € : variation angulaire du dispositif
r
hydraulique durant le relevage de

l’ensemble pivotant.

Pour 3 = 0 la sollicitation 1la plus importante est la
compression et le flambement.

on a 8 négligeable devant &
r

d’ol # = b3,75°

le moment dévéloppé par le poids de l’ensemble pivotant sera de
1’ordre:

M= 135,60 N.m
/s

et le moment dévéloppé par les ressorts du dispositif du
relevage est:

M = 137,10 N.m
res

alors 1’effort normal sur la téte de la tige sera de 1l’ordre:

F = - 0,014 N

On remarque qu’au début du relevage, les moments dévéloppés
par les ressorts du dispositif de relevage compensent celui
dévéloppé par le poids des éléments constitutifs de 1l’ensemble
pivotant et sollicite ainsi la tige & une traction et non pas
une compression mais qui reste trés faible.

5-5/ DIMENSIONNEMENT DE LA TIGE DU PISTON

Suite a l1’étude des répartition des efforts sur 1la tige,

nous avons vu que pendant la phase de sciage, la sollicitation
la plus importante est la tractio=. g
15

/4

(fig:5-6)

Vi
i
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D’aprés la condition de résistance a la traction on a:

[0]= F /s,
ou St: surface de la tige
avec SL= ﬂ.(dz— 52)/4
ou & : diamétre de 1’alésage de la tige de

réglage de la pénétration.

] 4'FN 1/2
d 2 & + —

]
pour un acier de nuance A 70 la contrainte admissible est de
1’ordre:
[0] = 109,5 MPa

n

avec & = 5 mm
on a d 2 10,08 mm

on adoptera un diamétre normalisé (ISO)

d = 12 mm

A/ CALCUL DE VERIFICATION DE LA RESISTANCE DE LA TIGE AU
FLAMBEMENT

D’aprés la formule d’Euler la charge critique au flambement
est définie par:

H'E'I
NK i 2
1
ol E : module d’élasticité longitudinal du
2
matériau (E = 20.10‘ N/mm )
I : module d’inertie de la tige
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1 : longueur théorique de la tige

l = O’T‘Lt B

HE|%

(fig:5-17)

avec L 170 hm

La charge admissible ou de sécurité est définie rar la
relation suivante:

<
NS = NK/a
avec a : coeficient de sécurité
ot o = ¢ o
u e/[:l
Pour une poutre annulaire et articulée en une seule
extrémité:
4 4
I =n.(d - & )/64
et 1l = 0,7.%
d’ou Ns < 4128 N

D’aprés notre calcul 1l’effort normal maximal appliqué sur la
téte de la tige est de 1’ordre de 140 N.

De la on peut conclure que pour un diamétre de 12 mm la tige
résiste au flambement.

B/ CALCUL DE VERIFICATION A LA FLEXION

D’aprés la condition & la flexion nou avons:
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32.F .1 1°
T

e
7
Z
=
/
Z
iz s
ﬁ&'
(fig:5-8)
N
ou 1 : longueur libre de la tige du piston
1 = 130 mm
pour {3 = 33" (phase retour a vide) on a:
F = 66,83 N
T
alors d 2 9,77 mm
Donc le diamétre choisi d = 12 mm satisfait a la condition
de reésistance a la flexion.
5-6/ CHOIX DU DIAMETRE DU PISTON
En se basant sur la normalisation établie par IS0, on

choisit un diamétre peu encombrant:

D = 40 mm

O-7/ DIMENSIONNEMENT DE LA PAROI DU CYLINDRE

CALCUL DES PRESSIONS

De 1’étude des variations de la répartition des efforts sur
la tete de la tige du piston durant les différentes phases

(travail, retour et relevage automatique) on voit gue la
pression dans le cylindre varie.
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Pour dimensioner 1’épaisseur du cylindre, on tiendra compte
de la pression maximale.

/L L A A

LiERAEAARARARAEN

UL

7l il L L

(fig:5-9)
Pression durant la phase de travail

Durant la phase de travail, la pression dans le cylindre

est:
Pmax = FN /5
4.FN
ou P = = =
alors P = 57,58 bar
max

Pression durant la phase de retour a vide

Durant la phase de retour & vide et au moment de descente
progressive, la pression dans le cylindre est:

P

max

2
FN/S = 4.FN/n.D

alors P 1.11 bar

max

On remarque que la pression maximale durant le sciage est
plus importante que celle engendr(. pendant la phase & vide.

Pour calculer 1’épaisseur du cylindre on doit traiter le cas

d’un cylindre soumis & une pression intérieure P égale a P .
L ma.

et une pression extérieure (pression dans le reservoir) P
(-]

négligeable devant P .
L
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L’épaisseur du cylindre est donnée par la formule suivante:

1/2
D [@] + B

2 [o] - 34

Pour obtenir une bonne étanchéité des parois 1le cylindre
sera exécuté par certicage d’'une tdole d’acier de nuance E 36
puis rectifié,

avec kﬂ = ¢ /5= 72 MPa

=]

d’ou : e 2 1,67 mm

on adopte une tdle d’épaisseur:

e = 3 mm

VERIFICATION DE LA CONDITION DE RESISTANCE

La condition de résistance est définie par:
o =< [@]

la contrainte ¢ est donnée par la formule de Lamé:

2 2
D + D
o = P i -
L 2 2
D - D
=] L
alors ¢ = 41,47 MPa

On vérifie bien que la contrainte ¢ est inférieure a la
contrainte admissible. Alors le cylindre du dispositif
hydraulique résistera en toute sécurité.

5-8/ DIMENSIONNEMENT DE LA TIGE DE REGLAGE DE LA PENETRATION

Du faite gque la tige est logée tout le long de sa longueur
dans l’alésage de la tige du piston le risque de flambement est
excelu, I1 reste a dimensioner cette tige par la condition de
résistance a la compression.
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N
tige du piston ' x/ tge de réglage de lalFénéh-atmq
I\
ressorkt T
b
(fig:5-10)
[0] 2 F/s = 4.F/(rn.6%)
ou F : effort sur la soupape de pénétration
avec F = P.,S
ou S : surface de la tuyauterie de la soupape.
avec & = 5 mm

Durant la phase de retour a vide et au moment de descente la
pression générée dans la chambre inférieure du cylindre est:

P = 1,109 bar

avec un diamétre de la tuyauterie de 7 mm, la force appliquée
sur la tige est:

s
]

4,27 N

alors (o]

F/S = 0,2 MPa

donc la valeur de o due a la compression est loin de 1la valeur
admissible par le matériau [o], donc notre tige de réglage

résistera en toute sécurité.

5-9/ CALCUL DE LA SOUPAPE DE REGLAGE DE LA PRESSION DE COUPE

Durant la phase de coupe, la force normale de coupe
n'atteint pas celle détérminer par la soupape de réglage de la
pression de coupe. Cette soupape reste fermée pendant la course
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de travail de la lame de scie. Il résulte que le piston ne peut
pas déplacer vers le haut sous l'effort de la force de coupe, ce
qui veut dire que la lame de scie pénétre dans la piéce avec
1’avance maximale donnée par la position oblique de la lame.

Mais si la force de coupe appliquée sur la lame est plus
importante que celle détérmineée par la soupape de réglage,
celle-ci s’ouvre un peu et si on se référe au dessin d’ensemble
du dispositif hydraulique, le piston se déplace vers le haut ce
qui provoque un pompage d’une partie du liquide de pression
contenu dans la chambre cylindrique vers le résérvoir. Ce
mouvement provoque en méme temps une aspiration de liquide de
pression dans la chambre cylindrique inférieure par
l"intermédiaire du pergage de la soupape de retenue.

La soupape de réglage est maintenue en service normale sur
son siege par un ressort travailla-t & la compression.

(fig:5-11)

CALCUL DU RESSORT

La pression nécéssaire pour faire fonctionner la soupape est

réglée au moyen d’un excentrique permettant de comprimer a
volonté le ressort.

Le ressort qu’on choisit est un ressort hélicoidal a fil
rond.

Le diamétre du ressort satisfaisant &4 la condition de
résistance est donnée par l’expression suivante:

8-NUCiK e

B [T ]
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CHARGE DU RESSORT

Le ressort subit la force due a la pression du fluide, et
doit réagir a l’augmentation de la pression lorsque celle-ci
dépasse la pression fixée par réglage.

L’effort de compression du ressort est:

max
ou Pmax: pression maximale de coupe
(qux=57,58bar).
S : surface de la tuyauterie

pour un diametre de la tuyauterie de 5 mm la surface est de
1’ordre:

S = 19,63 mm2
d’'ou N > 113,056 N

on adopte une valeur de N de 1l’ordre:

N =114 N

Pour un acier fortement allié de nuance 45 SCD 6 dont les
caractéristiques sont:

2 2
¢ = 157 daN/mm et ¢ = 137 daN/mm
(= 1%
% 2
d’ou [t] = 411 N /mm
pour un diamétre de 1l’ordre:
C =6
alors K = 1,25
alors le diamétre du ressort sera de l’ordre:
d 2 2,30 mm

on adopte un diamétre normalisé
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d = 2,40 mm

Le diamétre moyen du ressort est:

D = 14,4 mm

m

Le diamétre extérieur du ressort est:

D= 16,8 mm
(=]

Le diamétre intérieur du ressort est:

D= 12 mm
L

pour un calcul préliminaire on choisit un nombre de spires:
n =4
On vérifie notre choix par la condition suivantes:
L < L
pour un ressort équarri et meulé nous avons:
L= 14,4 mm

e

nous choisissons une longueur minimum:

L = 28 mm
mun

pour une longueur libre:

= 38
LL mm

la constante de raideur est donnée par l’expression suivantes:

k=F / x

ou x =L- L,
L min

alors X = 10 mm

d’'ou, la constante de raideur aura la valeur:
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k

11400 N / mm

Le calcul final du nombre de spires est donné par
l’expression suivante:

(d.G)/(8.C° . k)

n =
on a: n = 9,75 spires
on adopte n = 9 spires

d’olt la valeur finale de la longueur écrasée:

L = 26,4 mm

=

CALCUL DE L'EXCENTRICITE DU REGLAGE DE LA PRESSION DE COUPE

N Cxcenhﬂque
tge \Q§§§//////

de pe'né]‘mb‘o ~ |
N

| | (fig:5-12)

Pour un effort normal minimal de coupe:
F = 460 N
CN
l’effort normal sur la tige la sollicitation & la traction est:

F = 1401,30 N
N

La pression minimale dévéloppée dans le cylindre pendant la
course de travail est:
P, = 12,25 bar
mLn
d’ou la charge appliquée sur le ressort due & la pression
minimale:
N = 24,05 N

mun
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l’affaissement du ressort sous cette charge est:
Xx = 2,11 mm
d’ou la longueur du ressort sous la charge:

L = Ll- x = 35,89 mm

l’excentricité de réglage est donnée par la formule suivantes:

e = (L-L . )/2

mwn

alors la valeur de 1l'excentricité est:

e = 3,95 mm
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CONCLUSION

La conception est une science d’'’analyse des critéres de
besoins auquels doivent satisfaire l1’utilisation de la machine.

Dans la conception téchnique présentée dans notre travail,
nous avons Jugé interressant de conclure en mettant en évidence
ces quelques remarques:

- pour l’assemblage de la machine on s’est limité aux
assemblage obtenu par mécano-soudure, ce qui a engendré une
multitude de piéces que le procédé de moulage aurait pu réduire.

- le prototype de la machine peut constituer un banc d’essai
pour établir des relations empiriques pour les efforts de coupe
engendré 1’or de 1’opération de sciage ainsi que 1’angle
d’inclinaison de la lame nécessaire a la coupe.

- la conception de l’archet logé dans le carter pivotant
présente une forme de sécurité pour l'opérateur,

- 1’opération de sciage dans la phase travail de 1’archet,
présente un rendement meilleur did & la contribution de la
composante du poids dans l’effort de coupe.

- aux concepts téchniques nous aurions souhaiter ajouter les
concepts économiques intervenant dans le choix de la conception
et la fabrication de la machine, mais nous pensons que les frais
[inanciers sortent du cadre de cette étude, et que le prix de
revient n’a de signification que s’il est rattaché a une
production réelle dans le contexte du fabricant.

Cette étude nous a permis de marquer notre premiére
appréciation dans le domaine, de la conception technique et nous
a été interressante a bien des eggards.

Nous souhaitons a priori que se présent projet puisse étre
une étape en vue d'une conception d’une scie mécanique & archet,
atin de le présenter comme une licence pour une réalisation au
sein de PMO au lieu de la licence allemande gqui nous coute des
somme forte en devise.
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