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PREFACE

de M. C. Ed. Caspanri, ingénieur-hydrographe en chef.

Le temps a été choisi comme variable indépendante en
mécanique, parce que, de toutes les grandeurs dont cette
science s’occupe, c'est la seule qui se retrouve toujours
et partout la méme, celle aussi que l'observation donne
le plus sGrement. Les astronomes, en effet, ont été con-
duits & considérer le mouvement de rotation de la terre
autour de son axe comme parfaitement uniforme, au
moins dans les limites que l'observation ne peut pas
dépasser.

L’horlogerie se propose comme objet la représentation
aussi fidéle que possible de ce mouvement, 4 une échelle
convenablement choisie. Elle se présente ainsi comme
‘une branche essentielle de I'astronomie elle-méme, dont
les éphémérides portent chez nous le titre de « Connais-
sance des Temps », en méme temps (ue ses moyens
d’exécution sont du domaine de la mécanique générale, a
laquelle elle apporte en retour la réalisation matérielle de
son unité fondamentale et de ses subdivisions. Aussi
pouvons-nous dire, sans crainte d’exagérer l'importance
de la chronométrie, qu’elle est a la fois la base et la pre-
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miére application de la science mécanique, au double
point de vue historique et rationnel. Les problemes qui
s’y rapportent, ont été le point de départ des plus impor-
tants travaux théoriques, et c’est seulement grace anx
instruments perfectionnés qu’elle en recevait, que 'astro-
nomie a pu atteindre au plus haut degré de précision.

Il n’est aucun des domaines de la mécanique générale
qui soit étranger a I'horlogerie. J.a question des résis-
tances au mouvement, en particulier de celle des milieux
fluides, dépend de I'hydrodynamique. La théorie du
rouage est une application de la cinématique, si l'on ne
consideére que la forme et la disposition des roues ; elle
fait appel & la dynamique, dés qu'on a égard aux frotte-
ments et aux chocs. Il en est de méme de I'échappement.
L’étude du régulateur : pendule ou balancier associé au
spiral, n'est autre que celle des mouvements oscilla-
toires, plus ou moins troublés par des causes diverses,
qui se trouve actuellement & la base de la physique
mathématique. Et si jusqu’a présent on s’est contenté de
la représentation du temps par des mouvements unifor-
mément périodiques, il est & prévoir pourtant que tot ou
tard le mouvement continu, réglé par le pendule conique
ou ses similaires, et déja appliqué aux équatoriaux et
aux appareils enregistreurs, réclamera sa place dans les
réglages de précision. .

L’horlogerie est en droit de revendiquer, comme étant
de son domaine. tous les travaux des savants sur le pen-
dule, qui procédent de Galilée et d’Huyghens. Elle par-
ticipe aussi, dans une large mesure, aux résullats des
recherches sur la pesanteur, instituées a la suite de l'ob-
servation de Richer a Cayenne, et qui, de l'avis des juges
compétents, sont un des moyens les plus sars dont dis-
pose la géodésie pour ¢étudier la forme de la terre.
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Tout le réglage des montres, compensation et isochro-
nisme, aussi bien que la théorie de leurs moteurs, se
rattache en derni¢re analyse aux propriétés des lames
élastiques. Les investigations des savants dans cet ordre
d’idées sont d’ailleurs bien propres a faire ressortir le
caractére pratique et expérimental qui est commun & tous
les travaux regardant I'horlogerie. On a toujours pu se
contenter de la théorie de la ligne neutre, dont les consé-
quences ont été vérifiées par I'expérience et qui est ac-
ceptée par tous les ingénieurs, sans recourir a la théorie
mathématique de I'élasticité. Nous croyons devoir relever
ce point, parce qu’'on a pu penser parfois que ce principe
manquait de rigueur : Phillips s’est méme senti obligé de
montrer que les résultats obtenus par la théorie de I'axe
neutre étaient en accord avec la dite théorie mathéma-
tique, et Résal a démontré aussi que, dans le cas de
flexions simples, les deux conduisent au méme résultat.
Mais, si 'on réfléchit que les lames élastiques de I'horlo-
gerie sont loin d’étre isotropes et que les déplacements
moléculaires ne sont pas infiniment petits, on reconnaitra
que la préoccupation de la théorie mathématique n’est
pas justifiée et qu'il est plus rationnel de s’appuyer sur
celle de la résistance des matériaux, vérifiée expérimen-
talement.

Un court exposé hislorique fera apparaitre avec évi-
dence ces relations et influences mutuelles entre I'horlo-
gerie et la science. Galilée, le premier, étudie les mouve-
ments du pendule en vue d’en déduire les lois générales
de la pesanteur et propose cet appareil pour la mesure
du temps. Mais c’est surtout dans le « Horologinm oscil-
latorium » (1673) qu’apparait avec toute sa portée la
connexion entre la mécanique et I'horlogerie. Christian
Huyghens y expose d'abord la théorie du centre d’oscil-
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lation et du pendule composé¢, la découverte et la cons-
truction de I'horloge a pendule, de I'échappement; on y
trouve ensuite des théories sur la force centrifuge, les
propriétés géométriques et mécaniilues de la cycloide,
c’est-a-dire le premier mouvement isochrone connu. Il
y est encore question de la détermination de la pesanteur
par l'observation du pendule, et d’une proposition relative
& 'emploi du pendule & secondes comme étalon de lon-
gueur. '

Si nous ajoutons l'application du spiral aux montres
comme régulateur du balancier, on reconnaitra sans hési-
ter que lillustre savant hollandais a été le pére de 'hor-
logerie de précision, en méme temps qu'un des fonda-
teurs de la mécanique moderne. Sous I'impulsion de ce
puissant génie, l'art de la mesure du temps est abhsolu-
ment renouvelé, et le dix-huitiéme si¢cle n’aura qu'a déve-
lopper les principes posés et & en perfectionner les appli-
cations.

Il semble qu’aprés un pareil début la science horlogere
aurait dii exciter la curiosité des analystes et surtout des
astronomes, au méme titre que la mécanique céleste. 1l
n'en est rien pourtant et, si nous en exceptons quelques
recherches des Bernoulli sur les tautochrones et brachis-
tochrones, nous voyons le calcul des mouvements célestes
solliciter des esprits tels que Clairaut, Euler, Lagrange,
Laplace et tant d’autres, et conquérir sa place dans l'en-
seignement supérieur, tandis que la mécanique chrono-
métrique semble reléguée au second plan. Clest que,
pour développer les conséquences des lois de Newton, il
suffit d’étre expert au maniement des formules, sans étre
observateur, témoin Le Verrier. Il n’en va pas de méme
pour I'horlogerie; pour raisonner sur ses principes, il est
nécessaire d’étre quelque peu familiarisé avec sa tech-
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nique. Peut-étre aussi les problémes qui se posaient alors
avaient-ils un caractére principalement cinématique, comme
toute la mécanique appliquée de cette époque, n’offrant
pas l'appat des spéculations de hautes mathématiques. Le
siecle de Watt et de Vaucenson ne peut certes passer
pour une époque ou les machines ne fussent pas en hon-
neur; il se distingue au contraire par la recherche des
combinaisons ingénieuses aussi bien que par le cachet
artistique et le fini de ses productions, et il n’a pas été
égalé sous ce rapport dans les temps qui l'ont suivi. Il
serait d’ailleurs souverainement injuste de dénier la
qualité de savants, et de savants éminents, aux Pierre
Le Roy, aux Ferdinand Berthoud, qui, pour ne pas pos-
séder a fond l'appareil mathématique, n’en raisonnaient
pas moins en hommes de science. Leurs écrits, ceux de
Sully qui les précede, et, en Angleterre, les travaux de
Graham, Harrison, Arnold, pour ne citer que les plus
marquants, ont fait faire & ’horlogerie des progrés rapides
et décisifs, et le probleme de l'isochronisme et de la
compensation était bien prés d’étre résolu complétement
daus ces horloges marines qui, dés la derniére moitié¢ du
siécle, donnaient les longitudes en mer.

Mais, quoi qu’il en soit, les astronomes de cette époque
ne s’occupaient pas des détails de leurs montres; Cas-
sini, Fleurieu, Borda ne visaient qu’a en déterminer les
marches et les corrections par des observations astrono-
miques.

Les horlogers eux-mémes délaissérent peu a peu les
recherches scientifiques et, aprés la mort de Ferdinand
Berthoud, il s’écoula un temps assez long qui ne vit pas de
travaux théoriques, bien qu’il fat signalé par des progrées
expérimentaux dus a Jirgensen, Dent, Breguet, et d’au-
tres encore. La cinématique avait dit son dernier mot; il
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restait a introduire la mécanique basée sur la connais-
sance de l'effet des lames élastiques.

Cest ce que fit Bessel, qui publia en 1843 son remar-
quable mémoire dans lequel il examinait I'effet de la sus-
pension & lames élastiques sur le mouvement du pen-
dule. Il y appliquait la théorie de la résistance des
matériaux, et ses résultats théoriques étaient vérifiés par
les expériences de Laugier et Winnerl. Antérieurement
déja, le grand astronome de Kwnigsberg avait étudi¢ de
nombreuses perturbations du mouvement pendulaire, en
se placant, il est vrai, plus spécialement au point de vue
du pendule libre destiné aux mesures de la gravité; mais
les résultats trouvés, concernant les effets du support,
des modes de suspension, de la résistance de l'air, ete.,
pouvaient trouver leur application en horlogerie; on doit
en dire autant des travaux antérieurs de Poisson et du
mémoire postéricur de Stokes, consacré a l'étude spe-
ciale du mouvement dans les milieux fluides plus ou
moins visqueux.

En 1861, Edouard Phillips fit paraitre son « Mémoire
sur le spiral réglant des chronometres et des montres ».
Cette ccuvre capitale marque une date décisive dans 'his-
toire de la chronométrie, d'une part par I'importance des
résultats immediats, d’autre part en inaugurant 'applica-
tion de l'analyse mathématique au mouvement des chro-
nométres. Le premier, il montre que l'isochronisme peut
étre réalisé rigoureusement par la forme des courbes
terminales, et il indique le moyen de construire ces
courbes dans les conditions les plus variées de la pra-
tique. II avait plus spécialement en vue le spiral cvlin-
drique des chronométres, et traitait d’'une facon plutot
accessoire le spiral plat des montres. Chose curieuse,
c’est pourtant l'application aux montres de poche qui
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devait donner les résultats les plus frappants et les plus
décisifs, et 'honneur de cette application pratique revient
principalement a Jules Grossmann.

Une fois sur la voie des recherches chronométriques,
ou il s’était engagé & l'occasion d’une question que lui
posa le chronométrier Jacob a Dieppe, Phillips, en pos-
session maintenant de la méthode générale, attaque suc-
cessivement les problémes qui lui sont posés par les pra-
ticiens : influence de l'anneau bimétallique du balancier
(force centrifuge), réglage aux positions inclinées, spiraux
coniques et de diverses formes, compensation des tempé-
ratures. Sa derniére ceuvre fut I'étude d’une disposition
de pendule actionné par un ressort.

Peu aprés l'apparition des premiers travaux de Phil-
lips, Yvon Villarceau aborda de son coté la mécanique
chronométrique. Son but principal était I'¢tude du balan-
cier & lames bimétalliques ; mais, afin d’assurer le point
de départ, il avait commencé par traiter & fond les
influences du frottement, de la résistance du milieu, sup-
posée proportionnelle au carré de la vitesse, et du choc
de I'échappement. Il concluait en proposant une formule
de marche développée suivant la série de Taylor, généra-
lisant ainsi une théorie expérimentale de Lieussou.

Les travaux de H. Résal s’étendent a toutes les par-
ties de la chronométrie. Ils se rapportent principalement
aux engrenages en tenant compte des frottements el des
chocs, a l'échappement, a la suspension élastique du
pendule ordinaire et du pendule conique, aux chocs daus
toutes les parties de la montre, enfin au ressort moteur
et a la fusée. La variété des questions traitées et Porigi-
nalité des solutions indiquées font de ses travaux une
mine précieuse d’informations pour ceux qui veulent
aborder des problémes analogues.
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"On voudra bien nous excuser si nous rappelons ici
qu'a la suite de ces maitres et en nous inspirant des
méthodes qu’'ils avaient créées, nous avons donné la
théorie du balancier & lames planes imaginé par Winnerl,
étudié I'effet de la masse du spiral. négligée par Phil-
lips, étendu a une forme trés génédrale de résistance de
lair les résultats d’Yvon Villarceau, et enfin levé une
contradiction apparente entre les théorémes de Phillips et
la régle de Pierre Leroy, en établissant une théorie du
spiral cylindrique sans courbes terminales qui confirmait
et précisait les résultats d’expérience des Berthoud.

Les travaux qui viennent d’étre résumés, aboutissaient
tous au réglage, c’est-a-dire a la partie la plus délicate de
I'art de I'horloger : ce fut le régleur Jules Grossmann qui
sut en tirer les conclusions pratiques, en les complétant
et parfois les rectifiant d’apres ses propres calculs, et qui
cut le grand mérite d’introduire la théorie dans l'ensei-
gnement de la chronométrie. Nous ne pouvons songer a
donner ici un apergu complet de ses travaux. Ils forment
d'ailleurs le fond de cet ouvrage, dont la lecture nous
dispensera d'insister. Rappelons seulement que l'expé-
rience lui ayant fait voir que les théories usuelles relatives
au spiral et au réglage du plat-au pendu étaient erronées,
la lecture du mémoire de Phillips lui ouvrit des horizons
nouveaux. S’étant assuré de la vérité des propositions qui
v ¢taient contenues, il voulut acquérir sans tarder les
connaissances mathématiques nécessaires pour la lecture
et lintelligence de ces travaux, en vue d’en tirer des
conséquences nouvelles et fructuenses. Le succeés récom-
pensa cet effort, et Jules Grossmann eut 'honneur d'éta-
blir sur des bases nouvelles la théorie et la pratique du
réglage. Reconnaissant d’abord la nécessité de connaitre
I'heure avec la derni¢re précision, il se met a I'étude de
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'astronomie et se construit lui-méme une pendule qu'il
régle par des observations méridiennes. Il s’occupe ensuite
de perfectionner les courbes du spiral plat, étudie les
causes des différences de marches entre les positions
horizontale et verticale, puis entre les quatre positions
verticales ; il découvre ainsi la théorie dite « du point
d’attache ». Pour appliquer cette théorie, il est amené a
reprendre celle de la courbe intérieure du spiral et & com-
pléter par la les recherches de Phillips. Celui-ci s’intéressa
vivement aux travaux du savant régleur neuchatelois, et
dés lors s’établirent entre eux des relations cordiales
auxquelles la mort de Phillips mit seule un terme.

La création d’une école d’horlogerie au Locle ayant été
décidée, nul ne parut aussi digne que Grossmann de
diriger cet établissement. Alors il dut laisser de coté pour
un temps le réglage et reprendre la théorie générale de la
montre. Laissons-le lui-méme caractériser ses travaux.

« Je compris, dit-il dans son autobiographie, qu’il fal-
lait entreprendre ces études en commencant par la force
motrice, savoir, pour les pendules, par la force du poids
et, pour les piéces portatives, par la force du ressort;
vinrent ensuite les calculs du rouage et la th&orie des
engreniages, y compris la question importante des frotte-
ments des pivots, puis I'étude des divers échappements.
Il est certain que, s'il existe des défauts dans I'une ou
'autre de ces parties, le réglage en souffre; pour ne pas
risquer d’attribuer la cause de la marche irréguliere d’une
montre & un organe plutot qu’a un autre et de faire des
retouches & de mauvaises places, en faisant ainsi plus de
mal que de bien, il fallait établir une théorie nettement
mécanique de tous les organes de la montre et de la
pendule.

» Une fois ces études faites, je commengai 4 m’occu-
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per de la partie réglante. Comme, pendant ce temps, mes
connaissances en mathématiques avaient progressé, j'eus
souvent le plaisir de trouver un bon accord entre la théo-
rie et la pratique. »

En 1882-83, il publia en langue allemande les résultats
de ses recherches sur le réglage. Une édition francaise
de ce travail fut donnée par Lossier, en laissant de coté
les calculs difficiles ou compliqués ; elle a puissamment
contribué a la vulgarisation des vrais principes du ré-
glage.

Enfin, 'ouvrage qu’on va lire, di & la collaboration de
Jules Grossmann avec son fils, est offert aux horlogers
« pour leur éviter I'obligation de recommencer les mémes
études, et pour leur permettre d’étendre leurs travaux
sur (uantité de choses encore inconnues maintenant. »

Nous arrétons ici cel exposé. Nous avons voulu faire
une préface et non une histoire compléte et détaillce de
la science chronométrique. Les applications de la méca-
nique rationnelle & I'horlogerie vont maintenamt se multi-
pliant ; nous ne pouvons songer a les énumérer; tout au
plus pourrous-nous citer les noms de A. Cornu, Ch.-Ed.
Guillaume, Rozé, Andrade, Brillouin, Riefler, qui ont
produit d'intéressantes études théoriques. A plus forte
raison, nous occupant spécialement de la théovie de la
construction, avons-nous du laisser de coté tout ce qui a
eté fait par les astronomes et les marins pour établir les
formules de marche et de correction des horloges.

Il n'est peut-étre pas hors de propos, en terminant, de
répondre & 'avance & une objection que nous prévoyons
et (que nous connaissons de longue date pour étre 'expres-
sion de la routine et de la paresse intellectuelle. A quoi
bon des connaissances approfondies en mécanique, voire
en mathématiques supérieures, pour faire avancer un art
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tributaire surtout de I'habilet¢ manuelle ? L’horlogerie
n’‘a-t-elle pas fait de grands progrés sans enseignement
supérieur et ne suffit-il pas que les praticiens connaissent
les résultats découverts par les savants, sans se préoc-
cuper de savoir comment ils ont été trouvés ?

Il est bien vrai que c’est seulement dans ces derniéres
années que la mécanique chronométrique a conquis le
droit de bourgeoisie dans cet enseignement. Mais, si 'on
regarde aux résultats déja obtenus par la féconde colla-
boration des savants et des artistes, on apercoit de suite
quel essor nouveau l'horlogerie prendrait si tous les pra-
ticiens recevaient des lecons théoriques aussi complétes
que possible, les rendant capables de comprendre les
régles qu'ils appliquent de confiance, et au besoin de les
modifier pour les adapter a des conditions nouvelles. Du
reste, quand on parle de mécanique rationnelle, on a bien
tort de prononcer le mot de théorie pure. Cette science
n'est pas une simple branche des mathématiques : ses
principes sont en réalité des résultats de I'expérience ou,
si 'on veut, des inductions vérifiées par I'observation.

En ce qui regarde plus particuliérement notre objet.
tous les savants qui ont abordé¢ les probléemes chronomé-
triques, n’ont considéré les mathématiques que comme un
outil perfectionné, et ils ont tenu & controler d’abord par
I'expérience les déductions qu’elles leur fournissaient. Il
ne s’agit donc pas la d’une science perdue dans les abs-
tractions, mais d’'une science d’applicatinn, procédant par
les méthodes d’approximation familieres aux ingénieurs
et ne perdant jamais le contact avec la réalité pratique.
L’horlogerie a droit a une place dans I'enseignement
supérieur, au méme titre au moins que les autres bran-
ches de la science de l'ingénieur, et 'exemple de Jules
Grossmann est la pour montrer tous les fruits que peut
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produire la réunion, chez le méme homme, d’une forte
culture scientifique et de la connaissance approfondie de
tous les secrets de la main-d’ceuvre. La mort a mis un
terme a l'infatigable activité du chercheur, mais son ccuvre
reste; elle revit dans cette publication, due & la piété
filiale de son plus cher et plus autorisé¢ éleve et collabo-
rateur. Nous avons 'assurance que le but qu’il visait sera
atteint et que ce livre contribuera puissamment a l'essor
de P'art chronométrique.




AVANT-PROPOS

La commission du Technicum du Locle a bien voulu préler son
appui a la publication de I'ceavre théorique de Jules Grossmann, le
modeste et persévérant pionnier de l'analyse mécanique en horlogerie.
Unanimes, les commissions des autres écoles suisses d’horlogerie ont
aussi donné leur approbation & ce travail, de méme que le Départe-
ment de Plustruction publique de Neuchétel.

M. Ed. Caspari, ingénicur-hydrographe en chef de la marine
frangaise, président du Congrés chronométrique de Paris en 19oo et
auteur de savanles études analytiques en horlogerie, consentit égale-
meat & honorer cct ouvrage d’unc préface qui, venant d'une plume
aussi aulorisée, sera lue par chacun avec intérdt. D'autre part, afin
de mettre la théorie de la compensation & la hauleur des progrés
dus aux récents travaux de M. Ch. Ep. GUILLAUME, directeur-adjoint
du Bureau international des Poids et Mcsures & Sévres, nous avons
prié cet analyste distingué de résumer, en un chapitre spécial, les
applications de I'acier-nickel au balancier et au spiral.

Fort de ces précieux concours, nous ne pouvions hésiter & oflvir
aux horlogers qui cherchent & s’instruire, aussi bien qu’au personnel
enseignant et aux ¢éléves de nos ¢eoles techniques, une @uvre qui
leur serve de base d’études, en leur fournissant & cet effet les maté-
riaux essentiels.

Nous n'avons nul besoin d’insister, au début de ce travail, sur le
fait qu’a 'heurc actuelle les questions de construction en horlogerie
forment une branche bicn déterminée de la mécanique, au méme
titre que d’autres constructions non moins spéciales; plus que celles-ci
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encore, elles ont & lutter contre la difficulté de I'adaptation rigou-
reusc des principes théoriques & I’exécution pratique, par suite de la
fincsse des organes de la machine et de I'exactitude imposée aux
fonctions du mécanisme.

Comme il s’agissait d’élaborer un ouvrage destiné & l'enseigne-
ment professionnel, nous avons cherché a prisenter nos legons en
évitant aussi bien les spéculations de la théorie pure que les trop
longs développements descriptifs appartenant au domaine de la vul-
garisation:

Si la résolution de quelques problémes ne peut, & notre avis, se
passer de I'aide des mathématiques supérieures a cause de la pré-
cision méme du but a atteindre. précision & laquelle tendent tous nos
instruments chronométriques, il faut remarquer cependant que ccs
questions peuvent étre laissées de cOté par les personnes auxquelles
les subtilités de I'analyse mathématique sont peu familiéres. 11 sera
suffisant, dans ce dernier cas, de reconnaitre que les calculs ont été
effectués, d’'en constater les déductions et de faire usage des appli-
cations qu’on en peut lirer.

Nous estimons qu'un tel ouvrage doit tout aussi bien servir a
linstruction des ¢léves qui resteront dans les sphéres moyennes de
I'industric qu’a celle des jeunes gens qui, par leurs capacités intellec-
tuclles et pratiques, parviendront aux postes supérieurs de la fabri-
calion ou de 'enseignement professionnel et dont les connaissances
techniques devront 8tre équivalentes & celles de ingénieur. Clest la
raison pour laquelle nous avons pensé devoir conserver dans ce cours
des calculs dont T'opportunité est indiscutable, mais dont I'étude
demande des connaissances plus spéciales en mathématiques.

Nous nous sommes efforcé, du reste, de graduer les difficultés de
calcul, pour qu'elles ne’surgissent qu'a mesure que les jeunes gens
avancent dans leurs études de mathématiques, et nous faisons suivre
chaque formule d'un exemple numérique avee les détails du caleal.
Comme ces exercices ne sont évidemment pas destinés & étre retenus
par cceur, mais seulement & 8tre vérifiés une fois par Péléve, il faut
les d*falquer du texte pour juger de ce que le jeune homme doit
eflfectivement s'assimiler. Quelques paragraphes peuvent dailleurs
étre passés sans inconvénient, lors d'une premiére ¢tude; ils sont
généralement imprimés en plus petits caractéres. Les exercices ne
sont pas inutiles & I'éleéve, sl se donne la peine de les refaire
consciencicusement ; outre qu'il apprendra ainsi I'art de calculer, il




— 17 —

arrivera & mieux comprendre et 4 micux fixer en lui-méme le sens
des lois. Le professcur trouvera ensuite un nombre intini de pro-
blémes a faire résoudre, analogues & ceux que nous donnons comme
exemples et que I'éléve traitera par ses propres moyens. ,

Dans le cours de nos calculs, nous nous sommes souvent servi
des logarithmes 4 sept décimales, par raison d’exactitude ; il est évi-
dent qu'en prescrivant aux éléves des calculs semblables, le maitre
pourra juger suffisant, dans le plus grand nombre des cas, I'emploi
des tables a cinq décimales.

Nous voulons faire de nos éléves des étres intelligents et sachant
raisonner : c'est pourquoi il importe de diversifier les exemples numé-
riques le plus possible, en les appliquant & nombre de cas spéciaux.
Il ne faut pas favoriser la paresse, déja trop naturelle, des jeunes
esprits, en réduisant le probléme & une occupation purement méca-
nique, ou le bon sens et I'observation n’ont plus aucuoe part. D’ail-
leurs, les données doivent étre choisies de maniére que des vérifica-
tions pratiques interviennent tant au point de vue de l'cxactitude des
calculs qu’au point de vue de I'ordre des grandeurs.

Remarquons encore que jusqu’a présent, en mécanique, I'emploi
du systéme C. G. S. ne présente pas d’avantages réels et qu'actuel-
lement encore les ingénieurs non-¢lectriciens font Jeurs calculs selon
le systtme du kilogramme. Tout en ne laissant pas I'éléve dans
l'ignorance du systéme C. G. S., nous pensons qu'il est inutile de
modifier les unilés pratiques comprises en fabrique et de les rem-
placer par des unités théoriques qu'il faudrait quand méme trans-
former pour I'usage industriel.

Notre programme comporte d’abord une courte el trés élémentaive
introduction sur les principes de cosmographie qui ont rapport a la
mesure du temps, et quelques notions fondamentales de mécanique.
Les chapitres qui suivront, seront consacrés & I'étude des forces
motrices produites par le poids et le ressort de barillet, aux calculs
des rouages et a la théorie des engrenages. D'autres chapitres em-
brasseront les mécanismes de 'échappement. Enfin la théorie du
réqglage formera une partie importante de ce travail et sera traitée
avece toute I'exactitude que nécessite le sujet. Nous terminerons cette
théorie par une étude sur la compensation des chronométres.

En terminant, qu’il nous soit permis de témoigner notre pro-
fonde rcconnaissance a celui qui fut notre véndéré peére ct maitre,
enlevé malheurcusement avant d'avoir pu assister a la publication

HORLOGERIE THEORIQUE 2
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définitive de son ceuvre. D'autres plumes, plus compétentes que la
notre, ont retracé la carriére de ce travailleur infatizable, de ce cher-
cheur modeste et consciencieux, qui nous a légué le devoir de mettre
au jour l'ccuvre de sa vie. Il a travaillé sans ambitionner d'autre
récompense que celle de voir ses éléves bénéficier de ses travaux et
dans l'unique but de contribuer aux progrés de la profession a
laquelle il s'était absolument voué et qui est I'une des plus nobles
entre toules, puisqu'elle trouve sa base dans I'immuabilité des mou-
vements célestes. ‘

Nous nous sommes efforcé de laisser & cette uvre le caractére
original que lui a imprimé son auteur ; 'expérience de I'enseigne-
ment a de jeunes éléves, souvent insuffisamment leslés de connais-
sances mathématiques, nous a appris & ne pas ménager cerlains
détails de développements algébriques, lorsque la clarté du sujet
pouvait y gagner. On nous a conseillé parfois de raccourcir cer-
tains calculs en employant d’autres mdéthodes, mais l'expérience
a montré qu'il est parfois avantageux d’effectuer certains détours
pour mieux atteindre le but, spécialement lorsqu'il s'agit d'enscigner
it des jeunes gens dont les ‘études théoriques ne peuvent comporter,
& coté du travail pratique, qu'une minime partie du temps consacré
a I'apprentissage.

Neuchiitel, octobre 1903,
HERMANN GROSSMANN.




INTRODUCTION

I. Eléments généraux de cosmographie
ayant rapport a I'horlogerie.

1. Principes de la mesure du temps. — La cosmographie
est une science qui a pour but I’étude des différents phéno-
ménes célestes tels qu’ils nous sont donnés par I'observation
et le calcul; elle comprend aussi I’étude des principes qui
sont la base de la mesure du temps.

Lorsqu’on se propose de mesurer une longueur, une sur-
face, un volume ou un poids quelconques, on choisit arbitrai-
rement une unité de longueur, de surface, de volume ou de
poids, a laquelle on compare I’objet & mesurer, en se rendant
exaclement comple du nombre de fois que cette unité s’y
trouve contenue.

Quand il s’agit de mesurer des intervalles de temps, il
n’est plus possible de faire usage d’une méthode analogue.
Aussi, pour effectuer cette opération, est-on obligé d’appré-
cier les espaces parcourus par un corps animé d’un mouve-
ment uniforme (31) ou périodiquement uniforme (33). Du
premier cas on conclut que les intervalles de temps sont
proportionnels aux espaces parcourus par le corps considéré.

2. Il faut donc admeltre que toutes les mesures de temps
doivent se déduire de ’observation d’un mouvement régulier.
Ainsi, autrefois, on déterminait une fraction plus ou moins
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grande de temps par ’écoulement du sable dans le « sablier »
ou de l'eau dans la «clepsydre ». Actuellement, dans les
horloges et les montres, le temps est mesuré par le mouve-
ment périodiquement uniforme du pendule et du balancier.

3. Unité de temps. Jour sidéral. Jour solaire. — Pour la
détermination de lunité de temps, il s’agissait de choisir
le mouvement le plus uniforme possible, un mouvement tel
que sa vitesse soit aujourd’hui la méme que demain, que
dans un an, que dans un temps indéfiniment prolongé.

Un tel mouvement, remplissant absolument cette condition,
est celui de la rotation de la terre sur son axe; en effet,
aucune force ou cause quelconque ne peut la ralentir ou
Paccélérer. On a des preuves certaines que ce mouvement est
aujourd’hui le méme qu’il ¢tait du temps d’Hipparque, ancien
astronome de PEcole d’Alexandrie, qui vivait deux siccles
avant Jésus-Christ. On peut s’assurer, par le calcul des
éclipses, que la durée d'une de ces rotations est aujourd’hui

la méme que du temps de cet astronome, a 1/, de seconde

prés. Ce mouvement a donc été choisi, a cause de sa grande
régularité, comme base de la mesure du temps.

La durée d’une rotation compléte en est Punité et se nomme
un jour.

4. Pour pouvoir déterminer avec exactitude le commence-
ment el la fin de ce mouvement, il est nécessaire de choisir
un point de repére en dehors de la terre et, a cet effet, on
se sert d’une étoile fixe ou du soleil. Remarquons que le
résultat différe suivant que Pon aura pris 'un ou l'autre de
ces deux points. La démonstration suivante nous en expli-
quera la raison.

. 9. On sait que la terre ne tourne pas seulement autour de
son axe, mais qu'elle posséde un monvement simultané au-
tour du soleil. Soient donc T et T’ (fig. 1) les deux positions
que la terre occupe sur son orbite au commencement et a la
fin d’une de ses rotations diurnes. Dans la premiére de ces
positions, a est un point de sa surface qui verra en cel ins-
tant le centre s du soleil dans un plan imaginaire comprenant
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les deax péles et le point considéré a. Ce plan est le plan
meéridien.

Au bout d’un certain temps, la terre s’est transportée sur
son orbite jusquen T’ et le point « vient passer en @’ de
telle facon que la ligne T'a’ soit

paralléle & Ta. La terre aura iR ‘A
alors accompli une rotation sur
son axe ct toules ses parties au- :
ront, par rapporl aux étoiles fixes, \5
les mémes positions qu’elles avaient
en T. P :

On appelle le temps pendant
lequel s’est accompli cette rota-
tion, un jour sidéral. : :

Mais, du point «’ dans la po-
sition T’, on ne verrait pas en-
core le soleil dans le plan méri-
dien;; pour que 'observateur placé
en a’ apercoive de nouveau dans
ce plan, il faut que le point «' se
déplace encore jusqu’en b en par- "~
courant arc a’b.

Le jour solaire, c’est-a-dire le

Fig. 1.

temps qui s’écoule entre deux
passages conséculifs du soleil au plan méridien, est donc
plus long que le jour sidéral. En divisant le jour solaire en
21 heures, 'heure en 60 minutes et la minute en 60 secondes,
le jour sidéral ne compte que 23 h. 56 m. 4s.,09; le jour
sidéral est donc plus court que le jour solaire de 3 m. 55 s.,91.

Si 'on divise par contre le jour sidéral en 21t heures, le
jour solaire comptera 2f h. 3 m. 56 s.,55. Cette valeur du
jour solaire variable en jour sidéral n’est qu’une moyenne.

6. Le temps que la terre emploie & parcourir son orbite,
c'est-d-dire I'année, compte exactement un jour sidéral de
plus que de jours solaires.

7. Temps vrai, Temps moyen. — La courbe que la terre



— 99

décrit autour du soleil est une ellipse dont cet astre occupe
Pun des fovers. Nolre planéte ne parcourt pas cette courbe
avec une vitesse uniforme; elle se meut plus rapidement
lorsqu’elle est plus rapprochée du soleil et plus lentement
lorsqu’elle s’en trouve plus éloignée. Les arcs parcourus par
la terre en un jour ne sont donc pas de méme longueur
pendant toute Pannée. Il en résulte une irrégularité dans la
durée du jour solaire ; le jour solaire est plus long lorsque
la terre va plus vite et il est plus court lorsque son mouve-
ment de translation est plus lent.

Une autre cause qui augmente encore cette irrégularité
provient du fait que Paxe de la terre n'est pas perpendicu-
laire au plan de Porbite qu’elle parcourt autour du soleil
(plan de P'écliptique).

La durée du jour solaire peut varier, en plus ou en moins
des 24 heuares, jusqu’a 30 secondes. Ainsi, le jour solaire
avec ses varialions quotidiennes de durée ne remplit pas du
tout les conditions voulues pour la mesure du temps, l'unité
adoptée devant étre de valeur immuable, afin que nos instru-
wments d’horlogerie, tous basés sur un mouvement uniforme,
poursuivent leur marche régulicre sans nécessiter de perpé-
tuelles retouches. Nous tombons donc dans une difficulté,
puisque forcément le soleil doit nous mesurer le temps et que,
d’autre part, son mouvement inégal ne se préte pas i cette
mesure. Voici comment a été tournée la difficulté: on divise
la durée totale de I'année par le nombre de jours solaires
qu'elle comprend ; le quotient sera une valeur moyenne plus
courte que les jours solaires de plus grande valear et plus
longue que les jours solaires de durée moindre. Elle sera en
outre a peu prés égale 4 certains d’entre eux. Cette valeur
moyenne se nomme le temps moyen. On appelle par contre
temps vrai 'intervalle direct de temps s’écoulant entre deux
passages successifs du soleil an méridien. L'avance ou le
retard du temps vrai sur le temps moyven peat 8’é¢lever jusqu’a
17 minutes. '

8. On appelle équation du temps la valeur qu'il faut ajouter
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de droites que de cercles et elles sont paralléles entre elles.
La perpendiculaire abaissée du centre O sur ces droites
sera la ligne méridienne cherchée. Comme Pombre projetée
par un tel style n’est jamais trés netle, on arrivera i une
plus grande exactitude en terminant Pextrémité de la tige
par une plaque métallique dans laquelle on perce un trou fin;
on indique alors le centre de P'image solaire sur chacune des
circonférences, comme précédemment. Dans la construction
ci-dessus, un seul arc saffirait, mais il est préférable d'en
employer plusieurs qui se conlm‘)lenl mutuellement, le milicu
des droites AA’, BB’, CC’, elc., devant se trouver avec le
centre O sur une méme perpendiculaire O N.

10. Lorsque le milieu de la petite image du soleil se trouve
sur la méridicnne, elle est le plus rapprochée du pied du
style et par conséquent le soleil est a sa plus grande hauteur;
il est donc midi vrai. Pour obtenir 'heure moyenne, il faudra
consuller une table d’équations et ajouter ou retrancher, sui-
vant I'époque de Fannée, la correction indiquée pour ce jour,
Généralement, comme nous I'avons dit, ces tables indiquent le
« temps moyen a midi vrai »; ainsi, pour le 18 novembre 1903,
on trouve indiqué : Temps moven a midi vrai, 11 h. $Hm. 1 ts.

L’horloge ou la montre doit done marquer 11 heures
45 minutes et 1t secondes quand le milicu de la petite image
du soleil se projette sur la ligne méridienne.

L. La lunette méridienne employée dans les observatoires
west pas autre chose qu’une ligne méridienne détermindée
avee la plus grande exactitude. C'est une lunette, généralement
d’assez grandes dimensions, qui ne peut se mouvoir que dans
le plan méridien, lequel la partage en deax partes svmné-
triques. Elle est supportée par deux piliers inébranlables au
moyen de tourillons, lui permettant de prendre toutes les
positions possibles autour de son axe de rotation. On peut
donce s’en servir pour observer le passage au méridien de
tous les astres visibles au-dessus de horizon. La sensibilité
de I'instrument est surtout au"nn'n(ce par le grossissement
des verres employés.
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Comme une telle lunette ne peut étre transportée, on a
recours a d’autres instruments pour déterminer I'heure en un
endroit quelconque, sur mer par exemple. Celui dont 'usage
est le plus général, est le sexxtant, mais son emploi est com-
pliqué.

12. Si ’heure moyenne est connue et qu’il s’agisse seule-
ment de la conserver, la marche apparente des éloiles fixes
se préte aisément & ce but. En effet, comme ces astres revien-
nent & la méme position au bout de 24 heures sidérales, il
suffit de placer une mire quelconque, mais fixe et invariable,
dans la direction d’une étoile ; le lendemain, &4 la méme heure
(temps solaire) moins 3 minutes 55 sec.,91, celte méme éloile
se présentera de nouveau devant cette mire. Ce sont les
étoiles fixes qui offrent le plus de facilité pour le contréle de
la marche des montres et des pendules.

13. Détermination de la position d'un point sur le globe
terrestre, — Comme les chronométres de marine font partie
des instruments dont on se sert pour déterminer la position
d’un point quelconque sur la surface de la terre, notamment
celle d’un vaisseau sur mer, chaque horloger devrait se rendre
compte du role que ces instruments jouent dans ces obser-
vations, desquelles dépendent la sécurité du navire et celle
des étres qu’il transporte.

14. Pour représenter la position d'un point sur la surface
d’'une sphére telle que la terre, on suppose décrits, sur celle
sphere, deux grands cercles, 'un passant par les deux pales
et que 'on nomme cercle méridien, 'autre perpendiculaire an
premier: c’est I'éguateur. Ce dernier est par conséquent per-
pendiculaire a l'axe terrestre et a tous ses points ¢galement
éloignés des deux poles. Chacun de ces cercles est divisé en
360 dogrés La division eflectuée sur le cercle méridien com-
mence a P'équateur et se compte au nord et au sud jusqaaux
poles, donc de (0 & 90 degrés. Ces degrés sont appelés degris
de latitude.

Comme on peat imaginer un nombre infini de méridiens
passant par les poles, il est arbitraire de placer le point 0,
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c’est-d-dire le premier méridien, a I'endroit ou il convient le
mieux. C’est ainsi que I’Angleterre a choisi comme point de
départ le méridien qui passe par 'observatoire de Greenwich,
aux environs de Londres; la France a fait choix de celui qui
passe par 'observatoire de Paris, et d’autres peuples ont fait
passer leur premier méridien par Iile de Fer. Les divisions
du cercle de 'équateur sont appelées degrés de longitude et
se comptent, tant & 'est qu’a P'ouest du premier méridien,
de 0 a 180 degrés.

En imaginant des cercles paralléles i 'équateur passant
par chaque division du cercle méridien et des cercles méri-
diens passant par chaque division du cercle de I'équateur,
la latitude d’un point sera donc la distance en degrés du
cercle parallé¢le passant par ce lieu & I'équateur et sa longi-
tude sera la distance en degrés du méridien de ce licu au
méridien choisi comme origine.

Ces valeurs constiluent ce qu’on nomme les coordonnées
géographiques d’un point et

=]

. . c
la position de ce point sur le B

globe terrestre sera parflaite-

ment déterminée lorsqu’on con-
naitra sa longitude est ou ouest
et sa latitude »ord ou sud.
Ainsi on dira que les coor-

données  géographiques de la
ville de Neuchitel en Suisse

sont : E\ 0
46059 15" de latitude nord; / )
1035'54” de longitude est

du méridien de Paris.

15. Pour déterminer prati- S —
Fig. 3.

quement la latitade d’un point
A (tig. 3), le plus simple est de mesurer Pangle formé par
une ligne horizontale AB et par la ligne AC aboutissant a
Iétoile polaire. En effet, les étoiles fixes étant prodigieusc-
ment éloignées de la terre, qui nlest qu'un point par rapport
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A cetle énorme distance, on peut dire sans erreur appréciable
que toutes les droiles menées de la terre a I'étoile polaire
sont paralléles entre elles, ce qui est du reste conforme a
Pexpérience.

Comme Pétoile polaire sc trouve & peu prés sur le pro-
longement dec P’axe de la terre, la droite que I'on imagine
tracée d’un point quelconque du globe a cet astre, est paral-
lele a Paxe. Nous pouvons donc dire que la latitude d’un
lieu tel que A, qui est en réalité I'angle AOE, est représentée
par I’'angle BAC ; effectivement les angles AOE et BAC sont
¢égaux comme ayant leurs cdtés perpendiculaires chacun a
chacun. On voit donc que la latitude d'un lieu est égale a la
hauteur du pole céleste au-dessus de P'horizon. Pour la dé-
terminer avec une plus grande exactitude, il faut “tenir
compte de la distance de Pétoile polaire a I'axe et de la ré-
fraction des rayons lumineux.

16. Les moyens dont on dispose pour déterminer la lon-
gitude par des observations directes, sont peu pratiques;
aussi se sert-on de préférence d’un chronométre de marine
dont la marche diurne est connue.

Supposons qu’un navire se trouve un jour cn un certain
point que nous désignerons par A, que l'on fasse I'observa-
tion du passage du soleil au méridien et que Pon ait noté
I'avance ou le retard de I’heure marquée par le chronométre
en cet instant. Appelons C; le nombre d’heures, minutes et
secondes indiquées par la montre au moment précis du pas-
sage du soleil au méridien. Un ou plusieurs jours plus tard,
on répite celte observation et Pon trouve, supposons, une
uouvelle correction que nous désignerons par C.

La différence de C, et de C divisée par 4 minutes nous
donnera le nombre de degrés dont le navire a avancé dans
I'un ou l'autre sens de la longitude.

En effet, comme la terre emploie 24 heures pour accom-

o 2¢ h.
plic une rotation compléte de 360 degrés, il lui faudra TR
- OLU

s0it 4 minutes, pour parcourir un degré. On comprend qu'il
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faille encore tenir compte, dans le caleal, de la marche
diurne du chronomeétre ; cette valeur est une moyvenne cal-
culée sur un grand nombre d’observations antérieures. Toute
I'exactitude de cette méthode repose donc sur la régularité
absolue de la marche quotidienne des montres marines.

Les valenrs C| et C sont des valeurs algébriques, c’est-a-
dire des quantités précédées des signes positif (4 ou négaltif
(—), puisque le chronometre peut étre en retard ou en avance
sur I'heare du passage du soleil an méridien. Examinons
maintenant lequel de ces signes convient a T'avance de la
montre et lequel désignera le retard.

En premier Lieu, il est évident que ce choix est arbitraire;
ainsi a I'Obsérvatoire de Greenwich, on a adopté le siune
nswatif pour le retard et positif pour l'avance. Ce choix
semble de prime abord assez normal, mais, a Neuchitel, on
s'est placé & un point de vue différent. Lorsque le chrono-
metre  retarde sur le passage  du soleil, pour retrouver
heure vraie, il faut ajonter a 'heure de la montre la cor-
rection C: cette valeur doit done étre précédée du signe po-
sitif. Tandis que, lorsque le chronomeétre avance sur le pas-
sage du soleil, il faut retrancher la correction € pour obtenir
Pheare vraie: dans ce cas done, cette valeur doit recevoir le
signe négatif. Cest cette maniere de voir qui a présidé, a
FObservatoire de Neuchitel, a Fadoption des signes 4 pour
le retard et — pour 'avance des chronométres sur 'heure
movenne. ,

17. Nous avons dit quun chronométre ne suivant jamais
exactement Pheure movenne, on doit déterminer sa marche
divrne dans un observatoire, puisqu'il faut tenir compte de
cette marche diurne dans la détermination des longitudes.
Désignons par A cette valear movenne et, puisqu’elle peat
¢tre de Pavance ou du retard, faisons la précéder du signe
négatifl ou positif. Le chronométre est observé au moment
du passage du soleil au méridien 5 cette observation donnant
Fheare vraie, il fandra en déduire 'heure  movenne. Ap-

pelons B la différence entre I'heure movenne et Pheure vraie
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(équation du temps) et déterminons le signe de cette derniére
valeur.

Comme il s’agit de ramener la correction C a I’heure
moyenne, on raisonnera en disant que, si le temps moyen
a midi vrai est en avance, le temps vrai est en relard sur
I’heure moyenne et la valeur B doit recevoir le signe +. Par
conlre, si le temps moyen est en retard sur le temps vrai,
B recoit le signe —.

Supposons maintenant qu’un navire quitte un port de mer
dont la longitude est E, degrés ouest de Paris. Le jour du
départ on a observé le passage du soleil et obtenu une cor-
rection C,. La correction C', du chronométre sur I'heure
moyenne sera pour ce jour

¢, = C, = B,

Au bout de N jours on répéte l'observation du passage
du soleil et on obtiendra une correction C entre I’heure du
chronométre et I’heure vraie; la correction C' entre ’heure
du chronométre et ’beure moyenne sera exprimée par

¢ = C = B.

La différence D entre I’heure du départ et 'heure du lieu

ou le vaisseau se trouve, sera
D = (C = B) — (G, = B == NA.

Réduisant cette valeur en minutes, on aura la longitude E
en degrés par la division :

_(€+B)— ((:I + B)) = NA +E,

18. Prenons un exemple numérique. La longitude du Hivre
a Pouest du méridien de Paris étant de 2 13" 45", imagi-
nons un navire (uittant ce port le 3 novembre 1907. L’heure
indiquée ce jour-la par un chronométre de marine au mo-
ment du passage du soleil au méridien est de 11" 3= {2«
L’équation du temps est pour cette date + 16® 21% On aura
donc noté la correction :

G, = 1Mh 43m 2% 4 f6m 20 = [20 Om 3,
Quatre jours aprés, une nouvelle observation montre qu’au

E
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moment du passage du soleil le chronométre indique
11t 28= 575, Pour le 7 novembre, I’équation du temps étant
de + 16™ 57*, la nouvelle correction sera

C = 11" 28= 57 + 16= 17 = 11* 45= 14,
La différence
D = 12" 0= 3* — 11" 15 14* 4= NA
donne, en soustrayant,
D = 14m 49, 4~ NA.

Supposant que la marche diurne moyennc du chronométre
soit A = — 0% 5, on aura

NA=4Xx—0,5=—22
donc D = {4m 49* — 28 = {4m 47,
On aura enfin la longitude cherchée par
E — 14"’441! + 90 1—;/ -rn.

en effectuant la division on obtiendra
E = 3"41"45" 4+ 2" 13745 = 35" 55" 30"
Le navire se trouvera donc le 7 novembre a midi
5"55"30" de longitude ouest de Paris.
19. Heure légale. — I.e mouvement de la terre autour de son
axe s’effectuant en 24 heures et la circonférence de I'équa-
teur étant divisée en 360°, il en résulte qu’en une heure

. . 360°
la terre parcourt un chemin angulaire de —— = 15°. En

~

prenant comme point zéro de la division le méridien qui
passe par I'Observatoire de Greenwich (Angleterre) et le
mouvement de la terre s’effectuant de I'ouest vers l'est, il en
résulte que, lorsqu’il est midi pour tous les points situés sur
le méridien de Greenwich, il est une heure du soir sur tous
b

les points placés sur le 15¢ cercle méridien & Uest du premier,
deux heures sur le 30¢ et ainsi de suite.

20. Le svsté¢me des fuseaur horaires, auquel ont déja

. " b

adhéré un grand nombre d’Etats, consiste, en prenant
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comme point de départ le méridien de Greenwich, a le con-
sidérer comme placé au milieu du premier fuseau, qui s’étend
par suite 4 7°30" (ou 30 minutes en temps) de longitude des
deux codtés de ce méridien. Tous les points de la terre situés
dans ce fuseau marquent au méme instant ’heure temps
moyen de Greenwich qu’on a dénommée I’heure de I'Europe
occidentale.

Les points situés dans le fuseau suivant, en allant vers
Pest, marquent I'heure de IEurope cenirale, qui avance
exactement d’unc heure sur I'heure de Greenwich, ou de
50m39° sur I’heure légale de France, qui n’a pas adhéré jus-
qu’ici au systéme des fuseaux horaires.

Dans le fuseau suivant on marque V'heure de I'Europe
orientale, qui avance de deux heures sur 'beure de Green-’
wich. Et ainsi de suite pour les autres fuseaux (24 au total),
qui couvrent la surface terrestre.

En Angleterre, en Belgique, en Hollande, au Luxembourg
et en Espagne, I'heure légale est I’heure de I’Europe occi-
dentale (H.E.O.).

En Allemagne, au Autriche, en Suisse, au Danemark, en
Italie, en Bosnie, en Herzégovine, en Serbie, en Suéde, en
Norvége, au Congo, ’heure adoptée est I’heure de I’Europe
centrale (H.E.C.).

I est intéressant de remarquer qu’en Italie et en Belgique
les heures sont composées d’une maniére continue de 0 a 24,
en commengant a minuit; en sorte que les heures de 0 a 12
désignent les heures du matin et celles de 12 a 24 les heures
du soir.

En Bulgarie, en Roumanie, en Egypte et sur les chemins
de fer de la Turquie d’Europe on a adopté ’heure de I'Eu-
rope orientale (H.E.E.).

Comme, dans nos régions, les horloges et les montres indi-
quent I’heurc de PEurope centrale, on devra ajouter a
’heure locale la différence de temps qui existe entre cette
heure locale et ’heure du méridien axial du fuseau.

Cette différence est pour Neuchatel de 32 {0 *; ainsi,
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quand il est midi moven & Neuchitel c(heure locales, les
montres et horloges doivent indiquer 12 32= 105,
Cette différence est de
35m 230 pour Geneéve (observatoire),
35m= 4+ » Le Sentier (Vaud),
33m 400 »  Fleurier,
33m 1 » Le Locle,

32m 44+ » La Chaux-de-Fonds,

32m 100 »  Neuchitel (observatoire),
32m 0 »  Saiot-Imier,

3lm 422 »  Porrentruy,

im0~ » Bieane,

20m 50¢  »  Soleure.

Elle est en outre de 26™ pour Zurich, 30 pour Berne;
elle est encore de 50 39 pour Paris, 6= pour Berlin. Pour
Vienne (Autriche), on devra retrancher du temps moyven
local 5™ et demie.

Remarquons que la différence entre I'heure moyenne locale
et I'heure de ’Europe centrale se rapporte au centre de I'en-
droit en question (quand lindication n’a pas rapport a un
observatoire astronomique). Un déplacement de Pobservatear
de 330 métres environ dans la direction est-ouest produit
une différence de 1% dans la différence des longitudes pour

les régions des localités suisses ci-dessus.

IL. Principes généraux de mécanique.

21. Des forces. — Toule cause qui produit ou maodifie les
mouvement d'un corps, est une force. Une force peut étre
prissance ou résistance, ¢’est-a-dire qu’elle peat, sans perdre
son caractére aclif, acir dans le sens ou en sens contraire
du mouvement. Tels sont les effets produits par les étres
animés, le vent, la vapear, les chates d’ean, ete.

Les forces passives existent naturellement et peuvent dé-
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traire partiellement ou totalement le mouvement, mais sont
incapables de le produire; tels sont entre autres les effels
produits par les frottements, la résistance de lair, etc.

22. Nous pouvons apprécier d’une maniére trés précise la
grandeur des forces par leurs effets. La valeur d’une force
peut toujours étre représentée par un poids, tel que le kilo-
gramme ou le gramme, qui lui ferait équilibre. Ainsi la force
exercée par un homme pour mettre en mouvement un char
aura sa grandeur mesurée par un certain nombre de kilo-
grammes. Supposons en effet une corde fixée au char et
passant sur une poulie fixe placée en avant du véhicule; si
nous suspendons des poids a Dlextrémité libre de la corde
et que nous augmentions ces poids jusqu'a ce que le
char se mette en- mouvement, le total de la charge nous
donnera la mesure de Ieffort déployé par Fhomme pour pro-
duire le mouvement désiré. '

23. En régle générale on donne le nom de force motrice
A toule puissance qui mel un corps en mouvement et, par
contre, celui de force résistante a toule force active ou passive
en opposition a ce mouvement.

21. Sans pouvoir définir la nature des forces, les sensa-
tions qu’elles nous causent d’'une maniére permanente, font
que nous acquérons instantanément l'idée de leur infensité
et de leur direction. :

On représente les directions des forces par des lignes
droites suivant lesquelles elles tendent & faire mouvoir les
corps qu’elles sollicitent. En convenant de représenter leurs
intensités par des longueurs qui leur soient proportionnelles,
il en résulte qu’on peut soumeltre les forces au calcul comme
toutes les autres quanlités.

25. Le point d’application d’une force est le point d’un
corps sur lequel elle agit directement pour modifier I'état de
mouvement ou de repos de ce corps.

26. Le sens d’une force est celui suivant lequel elle tend a
faire mouvoir son point d’application.

27. Une force capable de remplacer, a elle seule, un sys-

HORLOGERIE THEORIQUE 3
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téme de forces agissant sur un corps se nomme la résultante
de toutes ces forces. Ces derniéres sont appelées les compo-
santes de la force unique capable de les remplacer.

28. On appelle trajectoire la ligne que suit un point mo-
bile. Le mouvement est dit rectiligne ou curviligne selon que
la trajectoire est une droite ou une courbe.

29. Loi de linertie. — L’expérience a fait admettre une
loi & laquelle tous les corps sont soumis et qui constitue un
principe fondamental de la mécanique. Cette loi, connue sous
le nom de principe de Iinertie, peut se définir comme suit :

Un corps matériel ne peut de lui-méme se mettre a I'état
de mouvement s’il est au repos, et réciproquement, s'il est en
mouvement, il ne peut de lui-méme modifier son mouve-
ment.

30. Définition de la mécanique. — La mécanique est la
science des forces et de leurs effets. Elle a pour but de trou-
ver les relations des forces qui sollicitent un corps ou un
systéme de corps, pour que ce corps ou ce systéme prenne
dans I'espace un mouvement déterminé ; et, réciproquement,
étant donné un corps ou un systéme de corps, de trouver le
mouvement que ce corps ou systéme de corps prendra dans
Pespace sous I'action de forces données.

Ce probléme général comprend celui ot les forces ne chan-
geat rien & P'état du corps ou du systéme, cas particulier
dans lequel on dit que les forces se font équilibre. De la
vient la division de la mécanique en statique ou science de
I'équilibre et en dynamique ou science du mouvement.

On peut encore étudier les mouvements des corps en avant
égard seulement & leur direction, a leur intensité et a leur
durée, en faisant abstraction de la matiére dont les corps
sont formés et des forces qui produisent ou moditient ces
mouvements. Cette étude forme une partie de la mécanique
a laquelle on a donné le nom de einématique et que Pon peut
ausst appeler mécanique géométrique.

21. Du mouvement, — Le mouvement est uniforme lorsque,
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en temps égaux quelconques, les longueurs parcourues sont
égales.

On appelle vitesse P'espace parcouru pendant 'unité de
temps; on aura donc, en désignant par v la vitesse, e I'espace

ct ¢ le temps :
e = vl,

d’ott 'on tire :

e e
v—-et ! — -
t v

32. Le mouvement est dit varié si les espaces parcourus
en temps égaux quelconque sont inégaux, c'est-a-dire quand
la vitesse du mobile n’est pas conslante pendant toute la
durée du mouvement.

33. Lorsqu’un mobile parcourt certains espaces égaux en
temps égaux, sans que la méme condition soit remplie pour
les parties de ces espaces, on dit que le mouvement est pério-
diguement uniforme. Tels sont, par exemple, le mouvement
de la terre autour du soleil et le mouvement oscillatoire d’un
pendule, dans les petites amplitudes.

34. Le mouvement est uniformément varié lorsque la vi-
tesse du mobile varie de quantités égales en des temps égaux.

L’accélération est alors la quantité dont varie la vitesse
pendant I'unité de temps.

Si dans le mouvement uniformément varié la vitesse aug-
mente, ’accélération est positive et on dit que le mouvement
est uniformément accéléré. _

Si la vitesse diminue, I'accélération est alors négative et le
mouvement est dit aniformément retarde.

Dans un mouvement varié, a un instant donné ¢, la vitesse
est le chemin qui serait parcouru pendant la seconde succé-
dant au temps ¢, si le mouvement devenait uniforme a I'ins-
lant considéré.

Dans le mouvement uniformément varié,.la vitesse, & un
instant donné ¢, est égale a

v=uv, * JI,

S
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v, représentant la vitesse initiale et j l'accélération positive
ou négative suivant que le mouvement considéré est accéléré
(+) ou retardé (—).
L’espace parcouru est représenté¢ par la formule

1

e:l)t"'-g'l.[e

O

Lorsque la vitesse initiale est nulle, les deux formuies ci-
dessus se réduisent simplement i

v = jt

35. Le mouvement d’un corps qui tombe sous I'action de
la pesanteur, est uniformément accéléré. Dans ce cas, on
désigne laccélération due a la pesanteur par la lettre g ;
cette valeur est constante pour un méme licu et vaut pour
nos régions : -

g = YmSUSS,

Cette valeur représente le double de I'espace parcouru
pendant la premiére seconde par un corps tombant librement
el sans vitesse initiale.

Les formules relatives a la chute des corps sont naturelle-
ment les mémes que les précédentes, sauf modification des
lettres. Un a:

v =gt el /1:%(/12

~

En éliminant ¢ entre ces deux équations on obtient encore
v=1 Zgh,
h = hauteur de chute.

36. Du mouvement de rotation. — Un solide est animé
d’un mouvement de rotation autour d’un axe quand chacun
de ses points décrit une circonférence dont le plan est per-
pendiculaire & P'axe et dont le centre se trouve sur cet axe.
Dans ce mouvement, deux points quelconques du corps dé-
crivent, pendant le méme temps, des ares semblables, c’est-a-
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dire d’un méme nombre de degrés,
mais les longueurs de ces arcs sont
différentes et doivent étre propor-
tionnelles & leur distance de l'axe.
Svient e el e’ les arcs parcourus
dans le méme temps par deux
points m et m' (fig. 4) situés a
des distances r et r' de P'axe de
rotation ; on devra avoir :

Le mouvement de rotation est uniforme si, en des temps
éwraux, un point du corps décrit toujours des arcs égaux.

La vitesse d’un tel mouvement ne peut étre déterminée que
si 'on envisage a la fois le chemin parcouru en une seconde
par un point du corps et la distance de ce point a 'axe de
rotation. Pour éviter cette double donnée, on considére par-
ticulierement les points qui sont & P'unité de distance de I'axe
et Pon appelle vitesse angulaire la longueur de P'arc décrit
en une seconde par un point situé a l'unité de distance de
I'axe.

Soit @ cet arc, on aura pour la vitesse v d’un autre point
situé a la distance r:

s X UV = row,
d’ott 'on tire:
v
w — —-
»

L
Par conséquent, la vitesse angulaire s’obtient en divisant

le chemin que parcourt en une seconde un point quelconque
par le rayon de la circonférence qu’il décrit.

37. Masse d'un corps. — Un corps de poids P, dans un
lieu dont Paccélération due a Paction de la pesanteur est g,
transporté dans un autre licu, accusera un poids P’ et une
accélération g', de telle facon que 1'on a les rapports égaux :

p’

7

P
g g
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Cetle proportion indique que le quotient — est, pour un
9
corps donné, indépendant du lieu o F'on opére; on lui a
doané le nom de masse. Si P'on représeate par m la valeur
de ce quotient, on a

m — —-

£

expression qui signitie que la masse d'un corps est égale an
rapport constant qui existe entre le poids de ce corps et la
valeur de 'accélération du lieu o0 I'on se trouve.

On entend communément par masse d'un corps la plus ou
noins grande quantité de matiére qu'il renferme. Deux corps
possedent méme quantité de matiécre ou ont méme masse
lorsque, soumis a Paction d’une méme force, ils en recoivent
le méme mouvement. D'une maniére générale on peut dire
que les masses de différents corps sont des grandeurs pro-
portionnelles aux forces nécessaires pour leur imprimer le
méme mouvement pendant le méme temps, c’est-a-dire la
méme accélération.

La masse est donc une qualité inhérente a chasgue corps,
indépendante de son état de mouvement ou de repos, ainsi
que de sa position par rapport aux autres corps de I'univers ;
on peat la considérer comme mesurant, pour chaque corps,
sa résistance au mouvement.

Seul, le poids d’un corps ne pourrait suftire a définir la
masse de ce corps, attendu que le poids d'un méme corps
varie d’un lieu a Pautre, du pole a I'équateur, du fond dine
vallée au sommet d’une montagne. L'expérience démontre
qu’en un méme endroit tous les corps, sous laction de la
pesanteur, prennent la méme accélération. Par suite, si 'on
représente par P, P’y P, ele., les poids de différents corps
dans un méme lieu et par m, m', m'’, ete., leurs masses
respectives, Paccélération ¢ du lieu d'expérimentation sera

P P’ P’

e e e R 1 8
m m' m v



De la formule

P .
m — —
g9
on tire
P = myg,

ce qui signifie que le poids d’un corps en un lieu donné est
égal au produit de sa masse par Paccélération de la pesanteur
en ce lieu. 7

De méme, si l'on fait agir sur un corps une force quel-
conque, F, communiquant & ce corps un mouvement dont
’accélération est j, on aura :

-~

m = =< ou j:% ou F = my.

Une force peut donc étre définie par le produit d’'une masse
par P'accélération du mouvement que prend le corps dans
I'espace sous I’action de cette force.

L’unit¢ de masse est la masse du gramme, unité fonda-
mentale du sytéme C. G. S. (centimétre-gramme-seconde).

33, Le produit Mv de la masse M d'un mobile par la
vitesse v qu’il posséde, prend le nom de quantité de mou-
vement,

Travail d’une force.

39. Définition. On appelle en mécanique travail d’une force
ou énergie le produit de lintensité de cette force par le
chemin que parcourt son -point d’application. Autrement dit,
le travail effectué par une force constante en grandeur et
en direction se représente par le
produit de FPintensité de cette '
force par la projection, sur la
direction de la force, de I'espace que parcourt le point dap-
plication.

Ainsi, le chemin et la force étant dans la méme direction,

on aura (fig. 5):

~

Fig. 5.

Tr = F x< AB.
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Si le chemin AB et la force F n’ont pas la méme direction,
on projettera dans ce cas le chemin AB sur la direction AF
et Pon aura (fig. 6):

Tr = F %< AC.

Remarquons que la projection du chemin sur la force est
d’autant plus grande que I'angle BAC est petit; le tra-
vail sera donc maximum quand
AB et AF auront la méme direc-
tion. Si 'angle BAF devient plus
grand, la projection AC diminue

et devient nulle lorsque I'angle

Fig. 6.

devient égal a 90"; dans ce der-
nier cas, le travail est nul.

40. Travail d'une force tangente & une rome. En imaginant
le mouvement de rotation de la roue trés petit, on peut
admettre que le mouvement ait licu suivant la tangente.
Appelons F la force et e I'espace parcouru dans sa direction,
on aura pour ce faible déplacement:

Tr =F xe

Quand la roue aara fait un tour complet, le chemin e sera
devenu une circonférence et I'on anra le travail pour un tour
exprimé par

Tr =F x<x2=r.

41. Unités de travail. La définition du travail en fixe 'u-
nité, qui doit étre I'unité de foree déplacant son point d’ap-
plication de 'unité de longueur dans sa propre direction. En
particulier dans le svstéme métrique, ot I'unité de force est
le poids du kilogramme et 'unité de longuenr le métre, on
a pris comme unité de travail le kdogrammétre: ¢’est le tra-
vail nécessaire pour soulever un kilogramme a la hauteur
d'un métre. En horlogerie T'unité de force est le gramme et
P'unité de longueur le millimeétre, ce qui donne le grammilli-
metre comme unité de teavail. Par abréviation, nous nous

servirons des lettres ar.mm. pour représenter cette derniére
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unité. Si, par exemple, la force est 3,5 grammes et le chemin
0,4 millimétre, le travail de la force sera:
Tr = 3,5 < 0,4 =.1,1 gr.mm.

Dans le systéme C. G. S., ou I'unité de force est la dyne?
et I'unité de longueur le centimétre, unité de travail, qu’on
appelle erg, est le travail d'une dyne déplagant son point
d’application d’un centimétre dans sa propre direction. L’erg
est un trés petit travail ; aussi, pour éviler que les travaux
usuels soient exprimés par des nombres trop grands, on a
pris dans le systéme C. G. S. une unité secondaire, le joule
qui vaut dix millions d’ergs.

Un kilogrammétre vaut 9,81 joules. Ces derniéres unités
n’ont pas encore prévalu en mécanique pralique.

42. Puissance. — La puissance est I'énergie produite pen-
dant 'unité de temps; clle est donc le quotient d’un travail
par un temps. En pratique industrielle on emploie le Ailo-
grammélre par seconde comme unité de puissance et en hor-
logerie le grammdllimélre par seconde.

On appelle watt la puissance d’une machine capable de
produire un joule par seconde. Dans la pratique on remplace
habituellement le watt, qui est une unité trés faible, par son
multiple le Ailowatt, dont la valeur est de 1000 watts. On
peut dire par exemple qu’une machine a une puissance de
10, 15, 20 kilowatts.

Le cheval-vapeur est également une unité industrielle de
puissance ; il vaul 75 kilogrammétres par seconde et, par
suite,

9,81 joules > 75 = 1 cheval-vapeur = 736 walls.
Le kilowatt vaudra donc
1000

= = 1,36 cheval-vapeur.
(90
Le poncelet est encore une unité industrielle de puissance

' La dyne est la force qui, agissant sur une masse de 1 gramme, lui

imprime une accélération de 1 centimétre par seconde par seconde.



— 42 —
valant 100 kilogrammeétres par seconde. Un poncelet vaul
donc 981 watts.

43. Puissance vive ou énergie cinétiqgue. — Un corps de
poids P qui tombe d’une hauteur A, engendre un certain tra-
vail que 'on peut représenter par le produit

P x A
On prouve en mécanique que tout corps tombant d’une

hauteur 4 est animé d’une vitesse v qui est liée & la hauteur
h par la relation (35)

vt = 2 gh,
expression de laquelle on peut tirer
2
v
/l == >
/)

Remplacant, dans I'équation du travail Ph, h par cette
derniére valeur, on aura

Ph—P x
N —= Xﬁ’

qu’on peut écrire aussi

pll =

el
T

. P -
Mais 7 étant la masse m du corps (37), on aura enfin

2

Ph = - mo2.

[

, .o . .
L'expression 5 mo? a recu le nom de puissance vive ou

énergie cinélique. On peut donc dire que la puissance vive
d’un corps en mouvement est le demi-produit de sa masse
par le carré de sa vitesse; ou encore que le travail mécani-
que qui imprime une cerlaine vitesse a un corps est ¢gal a la
puissance vive qui anime ce corps.

On donne le nom de force vive au double de la puissance
vive; on a ainsi:

. . 1
Paissance vive = 5 mu?,

~

Force vive = mu2.
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41. Tout corps en mouvement posséde du travail. En effet,
le corps a une masse m et il posséde une vitesse v, puis-

. . 1
qu’il est en mouvement; par suite, le produit 5 mv? nous

donne la valeur de travail Ph, auquel correspond la vitesse
v; on pent donc dire que tout corps en meuvement est ca-
pable de produire un travail.

Moment d’'une force.

45. Imaginons maintenant deux cylindres de diamétres
différents tournant autour d’un axe O (fig. 7) et admettons
par exemple, que le premier soit 3 fois
plus grand que le second. Suspendons
des poids a P'extrémité de fils légers en-
roulés autour de chaque cylindre, de fa-
con que chacun de ces poids agisse en
sens contraire. Pour que I’équilibre puisse
exister dans ce systéme, on constalera

que le poids fixé au petit cylindre doit
étre 3 fois plus grand que celui qui est
fixé au grand. En effet, si nous faisons
tourner les cylindres d’un tour, 'un des poids s’élévera
tandis que Pautre s’abaissera; le poids p parcourant un che-

Fig. 7.

min représenté par 2 = X 3, son travail sera
2x x 3p.
Le poids P parcourt un chemin de 2 = > 1 en produisant
dans le méme temps un travail

2z x<1P.
Comme nous avons 3 p = P, on pourra poser
(¢) 22 x3p=2ax1P

et il y aura équilibre, parce que le travail mécanique de I'un
des poids est égal a celui de I'autre. L’égalité des travaux de
ces deux poids existera aussi lorsqu’on ne fera décrire aux
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cylindres qu’une fraction de tour, si petite que cette fraction
puisse étre.

En divisant P'égalité (a) par 2 =, on oblient

3/) =1 P.

Les chilfres 3 et 1 sont les longueurs respectives des
rayons de chaque cylindre; ce rayon prend le nom de bras
de levier et le produit ci-dessus de l'intensité de la force par
le bras de levier s’appelle le moment de la force.

En somme, nous venons d’examiner I'état d'un corps pou-
vant tourner autour d’un point fixe; a ce corps sont appli-
quées deux forces dont les travaux, se détruisant mutuelle-
ment, produisent 'équilibre. On donne a un tel systéme le
nom de levier.

Dans tout levier, pour que Péquilibre existe, il faut donc
que les momeats des deux forces en action soient égaux.

En imaginant le systéme en mouvement sous 'action d'une
impulsion extérieure, on obtiendra le travail des forces en
multipliant lear moment par Pangle parcouru; dans ce
nouvel état du corps, les travaux des forces seront alors
doaux.

t6. Levier. — Pratiquement, un levier est un corps solide,
mobile autour d’un point fixe et sollicité par deux forces ten-
dant a le faire tourner en sens contraires.

AL )
ST . B

4 : e X """""""""""""""" '-B

F Fiz. 8, P

La figure 8 représente un levier dans lequel O est le point
fixe, P et F les deax forees, Les bras de levier des forces P

et F sont les distances da point fixe (O aux deux forees, c’est-
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a-dire les perpendiculaires OA’ et OB’ tirées sur les direc-
tions de ces forces. )

D’aprés ce que nous avoas dit plus haut, ’éjquilibre exis-
tera lorsque le moment de la force P sera égal au moment
de la force F, c’est-a-dire lorsque

- F x OA’ =P x OB’

ce qui peut s’écrire :
F OB
T

Les deux forces doivent donc étre en raison inverse de
leurs bras de levier.

47. On distingue souvent deux sortes de leviers: dans le
levier du premier genre, le point d’appui est silué entre
les points d’application des deux forces ; dans les autres, ce
point fixe est situé a 'une des extrémités du corps. Au point
de vue théorique, cette distinction est inutile et les condi-
tions d’équilibre du levier s’appliquent a tous les cas.

Transmission du travail dans les machines.

48. On donne le nom de machine a tout systéme de corps
destiné & transmettre le travail des forces. Pour faire com-
prendre de quelle facon s’opére cetle transmission, il est né-
cessaire d’entrer dans quelques détails.

Les mouvements relatifs des différents organes d’une ma-
chine ne sont pas seulement déterminés en direction, mais
aussi en iunlensité. Généralement, les mouvements sont pério-
diques uniformes (33); la vilesse est mise en harmonie avee
les exigences des travaux industriels 4 produire, sans qu’elle
atteigne jamais la limite a laquelle la solidité de la machine
pourrait étre compromise.

49. Sur une machine en mouvement agissent différentes
forces, qu'on peut diviser en trois clusses : '

1o Les forces motrices : ce sont celles qui agissent dans le
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sens du mouvement des organes qu’elles sollicitent; c'est
par conséquent a elles qu’est dd le mouvement de la ma-
chine.

20 Les forces résistantes utiles, qui sont les forces que les
matiéres sur lesquelles opére la machine, opposent au mou-
vement des organes qui les sollicitent ; ce sont donc celles
qu’on a pour but de vaincre.

3¢ Les forces résistantes passives ou nuisibles, qui nais-
sent du mouvement des différents organes de la machine
pour s’opposer a ce mouvement ; nous avons déja vu qu’elles
sont dues au frottement de ces organes entre eux ou sur des
corps étrangers, aux chocs qui peuvent se produire entre ces
organes par suite de changements brusques de vitesse, a la
résistance de Pair, etc.

Considérant les forces moltrices comme positives, puis-
qu’elles agissent dans le sens du mouvement, les résistances
utiles et les résistances passives seront alors négatives. Si
I'on suppose le systéme animé d’un mouvement uniforme, la
somme algébrique des travaux de toutes les forces pour un
temps quelconque sera nulle, puisque le gain ou la perte de
puissance vive est nul, et 'on aura, en désignant par Tr, le
travail des forces motrices, Tr, le travail utile et Try le tra-
vail des forces passives :

Tro— Try—Tr,= 0,
d'ott
Try= Tre + Try,
ce qui fait voir que, le mouvement étant uniforme, le travail
moteur est égal an travail utile augmenté du travail des
forces passives.

Lorsque, dans une machine quelconque, cette formule se
vérifie, on dit alors qu'il y a « équilibre dynamique ».

Quand le mouvement d’une machine est périodiquement
uniforme, le gain ou la perte de puissance vive n'est nul que
pour un nombre entier de périodes; pour ce temps, on a
encore

Tra="Tr, + Tr,.
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On dit alors que la machine est en « équilibre dynamique
périodique » ; c’est I’élat ordinaire des machines, non seule-
ment a cause de la forme de leurs organes, mais a cause
des variations plus ou moins grandes des forces motrices et
surtout des résistances. Ainsi, Tr, est toujours inférieur &
Tr,, ; c’est-a-dire qu’une machine rend moins de travail utile
quon ne lui applique de travail moleur, car le travail des
résistances passives n’est jamais nul.

50. Appelant P la force motrice agissanl sur une machine
quelconque et Q la résistance utile vaincue par cetle machine,
E et e étant les espaces parcourus par les points d’application
de P et de Q dans la direction de ces forces et dans un méme
temps quelconque au commencement et 4 la fin duquel la vitesse
de la machine est la méme, I'équation d’équilibre dynamique
donne, en supposant d’abord nulles les résistances passives :

PE = Qe ou » =%
Q E

De I'égalité entre le travail de la puissance et celui de la
résistance, il résulte que pour un méme travail moteur PE,
suivant que la force Q sera multipliée par 1/,, 1/,, 2, 3, elc.,
'espace e sera respectivement divisé par les mémes nombres;
de la découle la maxime bien connue en mécanique: « Ce
que Pon gagne en force, on le perd en vitesse ou, ce qui
revient au méme, en espace, et réciproqucmenl. »

La proportion précédente permet de calculer I'une quel-
conque des quatre quantités P, Q, E, e, quand on en connait
les trois autres.

Pour une machine quelconque, simple ou compliquée, s’il
s’agit de trouver la résistance Q que pourra vaincre une puis-
sance P, on détermine les espaces E et e parcourus dans le
méme temps par les points d’application des forces P et Q.
E et e sont quelconques si ces points d'application ont des
mouvements uniformes ; mais on les prend correspondant &
une période si le mouvement de la machine est périodique.
Lorsque la machine est construite, c¢est en la mettant en
mouvement d'une maniére quelconque qu’on détermine les



— 48 —
valeurs de E ; on déduit celles de e d’aprés les rapports des
espaces parcourus par les différents organes qui transmeltent
le mouvement du point d’application de P & celui de Q.

Supposons que la résistance a vaincre Q soit de 100 kilo-
grammes et qu’il s’agisse de déterminer quelle scra la puis-
sance de P en négligeant les résistances passives. On com-
mence par déterminer les valeurs correspondantes de E et
de e, comme il vient d’étre indiqué. Soient E = 225 et
e = 0m30; en remplacant les lettres par leurs valeurs, dans
I'équation précédente, on aura:

P 0,80

100~ 7 2.5’

d’otr
] S( .
P = I—QQTX.—(L—) = 32 kilogrammes.

2,0

Si T'on avait connu P, on aurait pu déterminer Q comme
on vient de le faire pour .

51. Dans les machines, surtout dans les machines indus-
trielles, les résistances passives sont assez considérables pour
qu'on ne puisse pas négliger le travail qu’elles absorbent;
I'équilibre dynamique est alors exprimé par

Tra = Tre + Tr,.

Pour an certain déplacement des organes de la machine,

les travaux Tr , Try et Tr, s’évaluent comme dans le cas

précédent s ainsi, P étant la puissance, Q la résistance utile,
R, R',.... les diverses résistances passives et E; e, £, (',....
les espaces correspondants parcourus dans le méme temps
par les points d’application dans la direction de ces forces,
on a

PE = Qe + Ri + R +.....

52, 1l peut arriver qu'une ou plusieurs résistances nuisibles
proviecnnent de chocs entre les organes de la machine. Le
travail absorbé par ces résistances n’est plus évalué par le
produit d’une force par P'espace que parcourt son point
d'application, mais par la perte de puissance vive due au
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choc et cette perte, évaluée en unités de travail, entre dans le
second membre de I’équation comme les autres travaux nui-
sibles, Ri, R'7',.... '

A laide de Iéquation précédente, connaissant dans une
machine deux des trois travaux suivants: le Tr, = PE, le
Try, = Qe et le Tr, = Ri + R'‘’+...., on détermine le
troisiéme.

53. On se propose ordinairement d’établir une machine
capable de produire un travail utile donné, '

Tr, = Qe.

Il faut alors déterminer le Tr,, = PE, capable de produire
non seulement ce travail ulile, mais de vaincre aussi les tra-
vaux résistants secondaires.

On doit alors commencer par calculer ce travail nuisible,
ce que 'on fait en déterminant les valeurs des différentes
résistances passives R, R’,.... en fonction de Q et par suite
Tr, en fonction de Tr,.

Ayant Tr, et Tr,, on peut déterminer la valeur de Tr,
exprimée, comme il a été dit, en kilogrammeétres ou en gram-
millimétres.

53. Le travail moteur Tr  étant représenté par 100, les
travaux utiles et nuisibles Try et Try étant, par exemple, 75
et 25, la perte est alors de 25 9/,. On dit dans ce cas que le
rendement de la machine est de 75 %/,. S'il était possible que
la perte fat nulle, le rendement serait de 100 9/y; ce fait, ne
pouvant pas se réaliser, rend absolument illusoire I'hyvpothése
du mouvement perpétuel. Le rendement d’une machine
dépasse rarement le 80 °/;; il est presque (oujours bien
inférieur & cette limite.

HORLOGERIE THEORIQUE 4



NOTA

Dans cette étude préliminaire, nous avons voulu poser une
base, qui n’est autre que I'énonciation de quelques principes
fondamentaux de mécanique. Dans le cours qui va suivre,
nous ferons un constant usage de ces derniers et tous leurs
développements se trouveront dans le texte.



CHAPITRE PREMIER

FONCTIONS GENERALES DES PENDULES ET DES MONTRES

Des oscillations du pendule
et de leur rapport avec la force motrice.

51. On sait que, dans les horloges et les montres, le temps
est mesuré par le mouvement périodiquement uniforme do
pendule ou du balancier.

La chronique raconte que Galilée, tout jeune encore, fut
frappé de la régularité des oscillations pendulaires d’un can-
délabre de la cathédrale de Pise. 1l étudia les lois de ces
oscillations et se servit plus tard du pendule pour ses obser-
vations astronomiques. Cet instrument, dans sa primilive
simplicité, présentait deux inconvénients : lorsque cet astro-
nome abandonnait son pendule a lui-méme aprés Pavoir
écarté de la position verticale, les oscillations qui se produi-
saient, ayant d’abord une certaine amplitude, diminuaient peu
a peu, puis finissaient par s’éteindre. Il était donc obligé de
donner de temps en temps une impulsion a son pendule. Le
second de ces inconvénients était pour lui la nécessité de
compter le nombre des oscillations. On dit qu’il chargea nn
domestique de I'exécution de ces deux fonctions.

Actuellement, le mécapisme des horloges exécute, a lui
seul, ces deux travaux avec une régularité que ’homme ne
saurait jamais atleindre directement,

55. Recherchons en premier lieu les causes qui font dimi-
nuer constamment les oscillations d'un pendule libre.
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Lorsqu’un pendule est écarté de sa position d’équilibre OA
(fig. 9), l'attraction de la terre, qui se trouvait parfaitement
neutralisée par la résistance du point de suspension O, ne
est plus dans la position oblique OB. Elle ferait descendre
o la leatille verticalement si le
N\ fil ne I'obligeait & décrire un
arc de cercle ; a chaque instant
de sa course de retour, la vi-
tesse du pendule s’accélére
d’une petite quantité jusqu’a ce
qu’il atteigne de nouveau la
position verticale OA. A partir
de 14, l'inertie ou, si I'on pré-
fere, la vilesse acquise, 'en-
traine a persévérer dans son
; mouvement en lui faisant dé-
P crire ’'arc AB'; dés cet ins-

tant aussi, la pesanteur, agis-
sant en sens contraire du mouvement, tend & I’éteindre. La
vitesse diminue constamment et deviendrait nulle au moment
ou la lentille parviendrait & une hauteur égale et symétrique
a celle d’ou elle est partie, s’il n’y avait d’autres forces que
celles de la pesanteur qui agissent sur le pendule.

Ces forces exercant leur action en sens contraire du mon-
vement sont les résistances de la suspension et de lair;
c’est donc aelles qu’est due la diminution de Pamplitude des
oscillations du pendule. Si ces forces pouvaient étre suppri-
mées, le mouvement serait perpétuel.

56. Il y a deux maniéres de suspendre un pendule : au
moyen d’un couteau et au moyen de ressorts flexibles.

La suspension a couleau est faite de facon que le frotte-
ment soit trés faible, sans qu’il puisse étre cependant com-
plétement annulé. On peut se servir de ce genre de suspen-
sion dans les régulateurs dont amplitude d'oscillation est
généralement petite. Pour cet effet, on fixe trunsversalement

\

a4 la tige du pendule une sorte de couteau que 'on termine,
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a sa partie la plus mince, par un léger arrondi frottant dans
Pintérieur d’une partie de cylindre creux (fig. 10). Le couteau,
comme aussi le cylindre creux, doivent étre confectionnés de

matiéres excessivement dures et tout A fait 5

. . <N
polies. On peut donc envisager le couteau A\
comme un pivot de petites dimensions. (Nous
verrons plus loin que le travail du frottement ////////’
est proportionnel a la pression et & la grandeur Fie. 10.
de 'amplitude.) ' ‘

La suspension a ressort consiste & terminer Pextrémité
supérieure de la tige du pendule par deux courtes lames
d’acier fixées solidement d’autre part a une piéce fixe quel-
conque. Dans ce systéme, trés employé aussi, il existe une
perte de force résultant de la déformation des lames.

57. Pour ce qui concerne la résistance de lair, on admet
qu’elle est en raison directe de la plus grande section trans-

N\

versale du corps et du carré de la vitesse avec laquelle il
traverse 'atmosphére ; elle dépend en outre de sa forme plus
ou moins effilée. Le travail de cette force doit étre propor-
tionnel au cube de la grandeur des amplitudes. '

58. Maintenant que nous connaissons la nature des forces
qui agissent sur le pendule pendant son mouvement oscilla-
toire, nous pourrons déterminer leur travail et établir la rela-
tion qui les lie entre elles.

Le travail moteur, Tr, développé par la pesanteur pen-
dant la demi-oscillation descendante, est égal au poids P du
pendule multiplié par la projection de I'arc BA (fig. 10) sur
la direction OA de la force, donc par la longucur Ab (39).
On écrira donc

Tr, = P >< Ab.

m

Le travail résistant, c’est-d-dire le travail des forces qui
agissent en sens conlraire du mouvement, est composé de
deux forces distinctes :

1° Du travail de la pesanteur développé pendant que le
pendule parcourt la demi-oscillation ascendante, donc le
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poids P multiplié par la projection de I'arc parcouru AB’
sur la direction OA ; représentons ce travail par la formule

Tr, = P x Aa.

20 Des travaux résislants secondaires provenant des fésis-
tances de la suspension et de 'air. Connaissant les longueurs
d’arc AB et AB’, on trouve le travail des forces résistantes
secondaires en multipliant le poids P du pendule par la diffé-
rence des projections (Ab—Aa) ou ab ; on aura donc

Tr, = P > ab.

Le travail moteur doit étre égal & la somme des travaux
résistants (49) ; on aura donc
Tr, = Tr, + Tr,

ou bien
PxAb =P x Aa + P x ab.

59. Pour que les oscillations du pendule conservent la
méme amplitude, il faut donc qu’a chacune de ses oscillations
il regoive une impulsion dont le travail soit égal a P ab.

60. Comme les travaux résislants secondaires augmentent
avec I'amplitude des oscillations, il faut que I'impulsion, ou
ce qu’on devrait appeler le travail de la force d’entretien, soit
plus grande lorsqu’on veut faire parcourir de plus grands
arcs au pendule.

On voit aussi que plus on diminue le frottement du couteau
et la résistance de I'air, moins il faut de force d’entretien.
On diminue la résistance de Pair en se servant d'une lentille
de poids spécifique élevé ; car, pour un méme poids, la sec-
tion qui traverse l'air est plus petite. On peut aussi sus-
pendre le pendule sous une cloche dont on rarétie air.

61. Pour entretenic les oscillations du pendule dans les
horloges, on se sert le plus généralement des forces motrices
produites par un poids, par un ressort tendu ou par un cou-
rant électrique. Les deux premicéres seront Pobjet d’une étude
détaillée au chapitre suivant,



Digitized by GOOS[Q



— 56 —

tion dont la vitesse augmentera jusqu’au point A. A partir
de 1a, le spiral déploiera une force en sens contraire du
mouvement et tendra 4 I’éteindre. S'il était possible de pro-
duire un tel mouvement sans qu’il y eit de résistances pas-
sives agissant sur le balancier, celui-ci parcourrait un nouvel
angle AOb = ¢, puis reviendrait en B et ainsi de suite indé-
finiment.

Il n’en est pas ainsi en réalité, car il y a plusieurs forces
résistantes qui agissent sur le balancier et qui 'empéchent
de parvenir jusqu’en b. Ces forces sont:

1° Le frottement des pivots du balancier;

20 La résistance de 'air;

3° Une perte de force résidant dans le spiral, perte dont
la véritable cause n’est pas absolument définie, mais dont
'existence peut étre parfaitement établie.

Ces forces résistantes secondaires ont pour effet de dimi-
nuer chaque oscillation d’une pelite quantité, qui est repré-
sentée sur la figure par 'angle B'O4. En appelant «' I'angle
B'OA, on a

BOb=0a—¢d'.

Si, comme nous l'avons fait pour les oscillations du pen-
dule, nous désignons par Tr le travail moteur déployé par
le spiral pendant que le balancier parcourt 'angle «, par
Try le travail résistant provenant du spiral pendant la deu-
xiéme partie de Poscillation, donc pendant que le balancier
parcourt Pangle «’, et par Trp le travail résistant secondaire
des forces passives, on devra obtenir I'égalité (49).

Try, = "Tr, + Tr,
ou -
Try = Trpn — Tr..
Le travail de la force d’entretien doit, tout aussi bien pour
le balancier que pour le pendule, étre égal au travail résis-
tant secondaire, si 'amplitude des oscillations doit conserver
sa grandeur initiale; autrement dit, le travail de la force
d’entretien doit étre ¢gal au travail de la force du spiral
pendant que le balancier parcourt I'angle ¢ — «'.



— 57 —

65. On peut admettre que le travail résistant augmente
avec 'amplitude des oscillations, comme nous I’avons fait voir
pour le pendule, et conclure qu’il faut plus de travail moteur
pour faire parcourir de grands arcs au balancier que pour
de pelits. ’

66. Comme force motrice dans les piéces portatives, on se
sert exclusivement de la force élastique développée par un
ressorl renfermé dans lintérieur d’un cylindre appelé le
barillet. Cette piéce, dentée le plus souvent, tourne aulour
d’un axe el cette action est transportée jusqu’au balancier
par des mécanismes spéciaux que nous allons rapidement
passer en revue.

Du rouage, de son but dans le mécanisme des
horloges et des montres.

67. La force motrice, n’agissant directement ni sur le pen-
dule, ni sur le balancier, est d’abord transmise par un sys-
téme de roues dentées ou train d’engrenages, qu’on appclle
en langage technique le rowage ou la transmission. Cetle
force, ainsi transportée, est recue par un mécanisme qui est
I'échappement ; c’est ce dernier qui a pour fonction de resti-
tuer a chaque oscillation du pendule ou du balancier la perte

de force
Tr, — Try,

occasionnée par.les forces résistantes secondaires.

68. Lorsq'u’on se sert du poids comme force motrice, ce
poids est suspendu a l'extrémité d’une corde se déroulant
d’un cylindre fixé concentriquement sur Paxe d’une roue
dentée. Cette roue A (fig. 12) engréne dans une deuxiéme
roue beaucoup plus petite que la premiére et qu’on nomme un
pignon, sur lequel est fixée concentriquement une deuxiéme
roue dentée B, laquelle engréne a son tour dans le pignon b
et ainsi de suite jusqu’au dernicr pignon, sur 'axe duquel est
fixée la roue d’échappement. La méme chose a lieu lorsque
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la force motrice est celle d’un ressort de barillet. Dans ce cas
le barillet engréne lui-méme dans le premier pignon a.
© 69. Dans les montres, les différentes roues du rouage
portent les noms sui-
vants:

1° Le barillet.

20 La roue de centre
(aussi appelée grande
moyenne).

3° La roue moyenne
(aussi appelée petite
moyenne !).

4° La roue de secon
des.

5° La roue d’échappement.

Les pignons supportant les quatre derniers mo-
biles prennent le méme nom que la roue a laquelle
ils sont rivés.

70. Le travail mécanique de la force motrice est
i~  donc transmis par le rouage & la roue d’échappe-
ment. Celte transmission ne peut cependant s’effec-

P tuer d'une maniére intégrale, car une partie de la

force est absorbée par les froltements des engre-
nages et des pivots, par l'inertic des mobiles et quelquefois
aussi par des défauts résidant dans les engrenages.

71. A c6té de la transmission de la force, le rouage doit
remplir une autre fonction: c’est de compter:-le nombre d’os-
cillations que le pendule ou le balancier exécute pendant un
temps déterminé et d’indiquer ce nombre au moyen d’ai-
guilles sur un cadran divisé. Il faut donc combiner le rap-
port des nombres de dents de roues aux nombres d’ailes des
pignouns, de facon & rendre cette indication conforme a la
division du temps. Ainsi la roue du centre portant sur son
axe laiguille des minutes devra accomplir une rotation pen-

! Les noms de grande et de petite moyennes sont actuellement vieillis.
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dant une heure et la roue de secondes portant}laiguille de
secondes devra faire un tour par minute. (L’aiguille d’heures
est portée par une roue faisant partie d’'un rouage accessonre,
duquel nous nous occuperons plus loin.)

Des échappements.

72. On construit diverses sortes d’échappements différant
plus ou moins entre elles; mais, quoi qu’il en soit, leur
fonction consiste toujours a rendre au pendule ou au balan-
cier la vitesse que lui font perdre les résistances passives.
L’échappement le plus parfait sera celui qui effectuera ce
travail en altérant le moins possible la durée des oscilla-
tions.

Comme le mouvement du balancier, ainsi que celui du
pendule, est un mouvement oscillatoire, la roue d’échappe-
ment est arrétée pendant une partie de oscillation; c: n’est
que lorsque le halancier ou le pendule parcourt un arc dé-
terminé que la roue devient libre et se mel en mouvement.
Pendant ce temps, elle agit soit directement sur le balancier,
comme dans les échappements a « cylindre » ou & « dé-
tente », soit sur une piéce intermédiaire, comme dans les
échappements & « ancre ». Aprés avoir parcouru Pangle dé-
terminé d’impulsion, la roue est de nouveau arrétée jusqu’a
un prochain dégagement. La fagon dont cet arrét se produit,
differe selon le genre d’échappement.

73. Dans la généralité des échappements, I'action d’une
méme dent de la roue correspond 4 deux oscillations du ba-
lancier ou du pendule. Ainsi, dans une montre, le balancier
exécute 30 oscillations pendant une rotation compléte d’une
roue de 15 dents; dans une horloge, le pendule fait 60 os-
cillations pendant un tour d'une roue d’échappement de 20

dents.

*
* %
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74. En résumé, on peut diviser I'étude des fonctions des
mécanismes d’horlogerie en quatre parties principales qui
sont :

1° Organe moteur, étude des forces motrices.

20 Organes de la transmission, étude du rouageet des en-
grenages.

3° Organe récepteur, étude des échappements.

4° Organe régulateur, étude duréglage.



CHAPITRE 11

FORCES D'ENTRETIEN OU FORCES MOTRICES

Le poids comme force motrice.

75. A titre d’'unités dans les calculs, nous adopterons dés
le début le millimétre comme unité de longueur, le gramme
comme unité de poids et de force, ce qui donne pour unité
de travail mécanique le grammillimétre, Comme unité de
temps, nous choisirons la seconde.

76. Parmi toutes les forces dont on se sert en horlogerie
pour entretenir les oscillations du pendule, le poids est a la
fois la plus réguliére, la plus simple 4 obtenir et celle dont
Pintensité peut étre réglée avec le plus de facilité.

77. Si I'on suspend un certain poids P (fig. 12) a 'extré-
mité d’une corde enroulée autour d’un cylindre dont le rayon
augmenté de la demi-épaisseur de la corde est égal A r, le
travail de cette force pendant que le cylindre exécate un tour,
sera exprimé par (40): 4

Px2=r

En divisant ce travail par le nomhre N d’oscillations que le
pendule exécute pendant un tour du cylindre, on obtiendra
comme quotient le travail mécanique développé par le poids
pendant une oscillation du pendule, soit : -

. P><2xr

Tr. P —=

N
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Nous savons qu'il se perd une partic de ce travail méca-
nique pendant sa transmission jusqu’au pendule; appelons
Tr, ce travail perdu. On doit avoir P’égalité

Tr. P —Try, = Try,
dans laquelle on remplacera Tr. P> par sa valeur, soit
P> 2=z
N\

On voit donc que la détermination du travail que regoit le
pendule & chaque oscillation (Trp), dépend aussi de la con-
naissance du travail perdu pendant sa transmission par le

— Try = Tr,.

rouage de I'échappement. On comprend par conséquent la
difficulté qu’il y a a déterminer le travail moteur, puisque ce
travail ne dépend pas uniquement du poids et des dimen-
sions du pendule, mais encore des résistances a vaincre pen-
dant une oscillation.

Voici du reste deux calculs tirés de la pratique qui aide-
ront & mieux fixer les idées sur ce sujet.

78. Premier calcul, — Le poids moteur d’un régulateur &
secondes est de 2000 grammes; ce poids est suspendu a Pex-
trémité d’une corde qui se déroule d’un cylindre de 15 milli-
métres de rayon, quel sera le travail produit par ce poids
pendant Punité de temps?

Le travail mécanique effectué par le poids pendant que le
cylindre exécute une révolution, sera

2000 x 27 >x 15 = 188496 gr.mm.

Au cylindre est fixée une roue A (fig. 12) engrenant dans
un pignon a qui porte sur son axe une deuxiéme roue B, la-
quelle vient & son tour engrener dans un pignon 4. Ce der-
nier pignon portant sur son axe Paiguille des minutes doit
donc exécater un tour par heare. Les nombres de dents et
d'ailes de ces mobiles sont distribués de fagon que le pignon
b exécute 45 tours pendant que le cylindre en fait 1; en con-
séquence, une révolution du cylindre s’effectuera en 15 heu-
res, ou en b

1) > 60 x 60 = 162000 secondes = N
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Nous obtiendrons donc le travail produit par le poids
pendant une oscillation du pendule en appliquant la for-
mule :

P.2zr 188496
N~ 162000
Nous établirons les moyens de calculer le travail perdu

pendant la transmission lorsque nous traiterons les questions

des frottements, de linertie des roues, etc.; pour le mo-
ment, supposons ces calculs faits et adoptons pour ce cas
spécial la valeur

Tr. P =

= 1,163 gr.mm.

Try, = 0,413 gr.mm.
On aura donc
Tr, — Trq = Try
ou
1,163 — 0,413 = 0,75 gr.mm.

Le poids de 0,75 gramme, exercant son aclion sur un
chemin de 1 millimétre, est donc suffisant pour entretenir
les oscillations d’un pendule dont le poids est d’environ
6500 grammes. L’amplitude des oscillations est de 2°6’.

79. Quoique ce qui suit sorte un peu du cadre du pro-
‘bléme que nous nous étions posé, profitons cependant des
données que nous possédons pour calculer encore la valeur
de 'angle BOA — B’OA (fig. 19). Cette adjonction a la so-
lution précédente ne manque du reste pas d’intérét.

Suivant une équation établie précédemment (58), le travail de la
force capable d’entretenir les oscillations d’un pendule était exprimé
par

Trp =P x ab.
On peut donc poser
P x ab = 0,75 gr.mm.,
ou encore
0,7

b = 50

= 0,000115H4.

La longucur du pendule simple battant la seconde est & peu prés
de 994 millimétres pour notre latitude. Supposons que tout le poids
de notre pendule soit réuni autour d'un seul point, la distance du
centre de gravité au centre de suspension sera alors égale & la lon-
gueur du pendule simple battant la seconde. On aura :
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Ab = 994 — 994 cos AOB
Aa = 994 — 994 cos AOB’

D’aprés la figure 10, la différence Ab — Aa donne la longueur
ab; en soustrayant donc les deux équations ci-dessus I'une de l'autre,
on obtient:

ab = 994 cos AOB’ — 994 cos AOB
ou

ab = 994 (cos AOB’ — cos AOB).
Par suite,

.
cos AOB’ — cos AOB — 22 — 0,.0001154

994 994
Comme l'angle AOB est égal dans ce cas & la moitié de 2°6’, soit

193’, on peut écrire, aprés avoir effectué le calcul du second membre
de I'équation :

cos AOB’ — cos 103’ = 0,000 000 116.

Pour déterminer la valeur de I'angle AOB — AOB’, on peut
rechercher, dans unc table de lignes trigonométriques naturelles, la
différence entre les cosinus des angles de 192" et 103’. Cette différence
est de 0,0000053 ; on poscra alors la proportion

0,0000053 60’
0,000000L16 =

60 x 116
T o300

d’oti
=1 ,3 ;

donc
AOB — AOB" = 1"3.

80. Deuxiéme calcul. — Une horloge de la Forét-Noire,
comme celles qu’on fabriquait en grandes quantités dans
les années 1810 a 1850, marche sous l'action d’un poids de
625 grammes. Ce poids descend en 24 heures d’une hau-
teur de 1250 millimeétres. Quel est le travail produit par cette
force pendant une seconde? '

Le travail produit pendant la descente du poids sera de

Tr = 625 x 1250
en vingl-quatre heures. Pendant une seconde, il sera
21 > 60 x 60 == 861400 fois moindre, donc

. 625 >< 1200
| W A—

= — O gr.mm.
m SG400 >
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‘On voit que cette horloge demande un travail mécanique
beaucoup plus grand que celui du régulateur de Pexemple
précédent. Cette différence devient encore plus sensible si on
compare les deux pendules: le poids du pendule de la der-
ni¢re horloge n’est que de 8 grammes, tandis que le pendule
du régulateur pése 6500 grammes.

Bien que nous ne puissions pas encore comparer deux
horloges dont les pendules n’ont ni le méme poids, ni la
méme longueur, ni la méme amplitude d’oscillation, nous re-
arquons cependant que le“régulateur” demande beaucoup
moins de force qu’une petite horloge de la Forét-Noire.

Le ressort de barillet comme force motrice.

81. Ces ressorts sont de minces lames d’acier trempé et
convenablement revenu; elles sont d’assez grande longueur
et enroulées en forme de spirale dans Pintérieur du barillet.
Une de leurs extrémités est accrochée a la paroi du tambour
et Pautre a la bonde, qui est une pic¢ce cylindrique ajustée
sur I'arbre du barillet ou faisant corps avec lui.

Lorsque 'on maintient fixe soit Parbre de barillet, soit le
barillet et que l'on fasse tourner celle de ces deux piéces
laissée libre, le ressort vient s’enrouler autour de la bonde et
déploie par ses extrémités une certaine force qui tend a'la
ramener & sa forme primitive. Lorsque I'arbre est rendu fixe,
la force déployée par le ressort a donc pour effet de faire
tourner le barillet.

82. La place occupée par le ressort dans I'intérieur du ba-
rillet doit étre égale & la moitié¢ de Pespace disponible.

83. Mesure de la force du ressort. — La force développée
par le ressort est susceptible d'étre mesurée. Pour cet eflet,
ajustons sur Parbre du barillet un levier gradué le long du-
quel on peut glisser un poids déterminé. En tenant le baril-
let en main, armons le ressort jusju’au point que on désire
étudier, d’un tour par exemple; cherchons ensuite a produire
I’équilibre en glissant le poids le long du levier. Lorsque les

HORLOGERIE THEORIQUE b}
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deux actions, celle du poids d’un co6té et du ressort de 'autre

se détruisent, équilibre est produit et il est alors évident

que leffort déployé par le ressort est égal a D'effet produit

par le poids. Ce dernier effet sera parfaitement déterminé

lorsqu’on connaitra la grandeur du poids et

la longueur du bras du levier a P'extrémité du-
quel il exerce son action.

On sait qu’en mécanique le moment d’unc

force (1) est

@ le produit de

lintensité de

cette force par

19

200 ™/m

g

son bras de levier.
Le moment de la force du poids nous

donnera donc le moment de la force du res-
sort.

e 81. Si le levier de I'expérience précédente
n’a pas son centre de gravité sur Paxe, il
faut encore tenir compte de I'effet produit par le poids de
ce levier qui, pratiquement, ne peut étre réduit a une simple
ligne géométrique. Il faut pour cela déterminer la distance
du centre de gravité du levier a l'axe et multiplier cette
valeur par le poids du levier. On ajoute alors ce produit au
moment de force obtenu précédemment.

Supposons, par exemple, qu'un poids de 20 grammes
suspendu a 'extrémité d’un bras de levier de 200 millimétres
fasse équilibre a la force élastique d’un ressort de barillet.
Le produit,

20 % 200 = 1000,

représente le moment de la force exercée par le poids.

Si, en outre, le poids du levier est de 7 grammes et la
distance de son centre de gravité au centre de Uarbre de 143
millimétres, le moment de la force exercée par le levier
sera

7 x 143 = 1001.

En ajoutant cette valear au moment de la force du poids,
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on obtient le moment de la force du ressort, que nous dési-
gnerons par F, donc

F = 4000 + 1000 = 5000 grammes

en chiffre rond. C’est la valeur approximative du moment de
la force du ressort d’une .montre de 43 millimétres (19 li-
gnes).

Remarquons que le plus généralement ces leviers sont
munis de contre-poids combinés de fagon que le centre de
gravité se trouve sur 'axe.

85. Le nombre 5000 que nous venons d’établir, signifie
que le ressort considéré est capable de faire équilibre a un
poids de 5000 grammes suspendu a I'extrémité d’un bras de
levier égal & 'unité de longuear, soit 1 millimétre (fig. 13).

86. En examinant de cette maniére la force d’un ressort,
on constatera qu’elle varie beaucoup suivant le nombre de
tours dont il est armé. L’expérience prouve en effet que le
moment de la force d’un ressort étant, en son point maxi-
mum de lension, de 5000 grammes, par exemple, ce mo-
ment diminue conslamment et ne sera plus que de 3100
grammes environ lorsque le barillet aura exécuté quatre ro-
tations autour de son axe.

87. On comprend donc qu’étant donnée I'imperfection des
montres primitives, les anciens horlogers aient recherché le
moyen de corriger Pinégalité de l'action du ressort moteur
et qu’a cet effet ils aient imaginé 'ingénieuse disposition de
la fusée, dont il sera question plus loin,

Ce correclit est actuellement & peu prés abandonné et
n’est plus guére conservé que dans les chronométres de ma-
rine; dans les montres de poche, il est devenu inutile & me-
sure que les perfectionnements apportés a la construction
des échappements sont entrés dans I'usage et que l'isochro-
nisme des oscillations du balancier a pu étre obtenu.
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Recherche théorique du mouvement de la force
d’un ressort.

88. Coefficient d'élasticité. — Lorsqu’un corps recoil un
effort extérieur, les molécules qui le composent, tendent a
suivre la direction de cette force: elles se rapprochent ou
s’éloignent les unes des autres. Il en résulte une force égale
et contraire qui tend a faire reprendre aux molécules dépla-
cées leur position primitive.

Cette propriété, commune & tous les corps a des degrés
différents, se nomme leur élasticité.

Suivant Peffort exercé, les molécules se rapprochent ou
s’éloignent les unes des autres: le premier cas est un effet de
compression ou de contraction, le second un effet de trac-
tion.

89. La réaction est toujours égale a l'action; on peut
donc évaluer la force élastique des corps.par la mesure de
Peffort extérieur qui leur est appliqué. L’expérience suivante
fera comprendre cette assertion.

90. Fixons par 'une de ses extrémités une tige quelconque -
verticale, a 'autre extrémité de laquelle on suspend un poids
(fig. 14). Cette tige acquiert dés lors un certain allongement
el on peat constater que Peffort moléculaire développé est
égal au poids produisant I'allongement. L’allongement pris
par cette tige dépendra de la grandeur de la force P, de la
longueur de la pi¢ce dans son état naturel, de la section
droite de celte piéce supposée la méme partout et enfin de
la matiére dont elle est composée.

En expérimentant sur une tige de caoutchoue, on peut
voir que, sous Paction d’une force P, la section transver-
sale du corps diminue en méme temps que I'allongement se
produit. Cette diminution réguliére sur la presque totalité de
la longueur de la tige n’a pas également lieu vers les deux
points d’encastrement. C’est pourquoi il convient de prendre
les éléments de Uexpérience sulfisamment éloignés de ces
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points, afin d’éliminer une cause d’erreur qui influencerait le

résultat définitif. N
e ie 1o B3
Prenons encore comme exemple une tige de fer N

dont la section transversale est de 1 millimétre carré.
On a mesuré la distance comprise entre deux points

de repére suffisamment éloignés des points d’encas-
trement : soit L cette longueur. On suspend a Pex-
trémité inférieure de la tige un poids P et on mesure
a nouveau la longueur comprise entre les deux repeé-
res: on constate alors un allongement /. Les expé- L
riences failes de cette fagon ont démontré que, !
pourvu que la charge P ne dépasse pas une certaine |
limite, / reste proportionnel a la charge.

En supposant maintenant que I'expérience fuit phy-
siquement possible, déterminons quelle devrait étre

la charge P pouvant produire un allongement égal a
la longueur primitive L. On appelle cette valeur par- ?é
ticuliecre de P le coefficient d’élasticité du corps;

nous la désignerons par la lettre E. Fig. 14.
L’allongement étant proportionnel a la charge, on peut
poser v
P E
TU
@’ou lon tire Pl

Ainsi, dans le cas d’une tige de fer de longueur primitive
L égale 2 1000 millimétres, si 'on suspend une charge P de
1000 grammes, on counstatera un allongement de 0,05 milli-
métres, ce qui donne
1000 >< 1000

E= 0,05

= 20000000 gr.

comme coefficient d’élasticit¢ du fer.

91. L’allongement [ est inversement proportionnel a la
section transversale du corps; ainsi, pour une section de
surface s, la formule ci-dessus deviendra
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92. Lorsque le coefticient d’élasticité est connu, il est facile
de déterminer la valeur de la force exercée par les molécules
d’un corps soumis a I'action d’une force extérieure par la re-

lation

Els
P = T

: [ .
Le rapport i représente l'allongement par unité de lon-

gueur; ce rapport doit rester trés petit pour que cette for-
mule soit exacte. Les quantités E, s, L, sont constantes; P
[ sont variables ensemble.

La méme formule exprime la relation qui lie une force P
de compression au raccourcissement ! qui résulte de 'action
de cette force, quand la picce comprimée ne fléchit pas laté-
ralement. On attribuera donc a P et a /les signes + el —,
+ pour les forces de traction et les allongements, — pour
les forces de compression et les raccourcissements; la for-
mule devient alors générale.

93. Variation du coefficient d'élasticité. — Tous les hor-
logers savenl qu'aprés avoir forgé une picce de laiton, la
force élastique du métal est augmentée. En martelant ce
corps, on diminue son volume, mais on ne peut changer son
poids; les molécules qui composent la piéce, se sont resser-
rées et le poids spécifique du métal aura aungmenté. Ce
simple fait nous fait voir que le coefticient d’élasticité des
corps solides doit varier en méme temps que leur poids
spéeitique.

Lorsqu’une montre (non compensée), réglée i une certaine
température, est exposée a une température plus élevée, elle
retarde de 10 secondes environ par 24 heures et par degré
centigrade. Le spiral s’est dilaté par I'effet de 'augmentation
de température, ses molécules se sont éloignées les unes des
autres, le poids spécitique do métal a diminué en méme
temps que son cocfficient d’élasticité. L'inverse se produit
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lorsque la montre est observée A une température moins
élevée que celle a laquelle elle a été réglée.

Il ne semble pas que le coefficient d’élasticité de Iacier
subisse une grande variation par I'effet de la trempe et celui
du recuit. Une piéce d’acier ne change en effet que peu ou
pas ses dimensions par la trempe. On a constaté qua la
trempe dans I’eau une piéce d’acier s’allonge des 3/,,,, envi-
ron de sa longueur primitive, mais que cet allongement se
perd lorsqu’on recuit la piéce jusqu’a la couleur bleue. Le
poids spécifique de l'acier ne s’étant pas modifié, le coeffi-

Valeurs du coefficient d'élasticité E.

CORPS EcRroul RECUIT

Acier . . . . . . . .. 19549 19561

Acieranglais . . . . . . . 18 809 17278
trés doux . 20705 —
Aciers du Creusot . { mi-doux. . 20911 —
dur . . . 20599 —

Argent . . . . . . L. 7358 7146

ordinaire . 7589 —
Bronze : 90 cuivre, 10 élain [ phosphoreux 8250 —
Laveissiére . 9061 —

Cuaivee . . . . . . . . . 12 449 10519
Fer du Berry . . . .o 20972 20794
Laiton. . 22 s . 1 9395 9977
68 cuivre J
18 zinc .
Maillechort . . . § 60 cuivre 10788 —
22 nickel
Or . . 8132 5585
Palladium . 11759 9789
Platine . . .o ] 17 044 15518
e e e, | 10 iridium . R
Platine iridié. . l - 21 426
| 90 pl.mne |
Verre & glaces . 799
Zinc. ’ 9202
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cient d’élasticité conserve la méme valeur que celle qu’il pos-
sédait avant la trempe.

94. Nous donnons ci-contre un tableau des coelficients
d’élasticité de quelques corps employés en horlogerie. Les
chiffres ci-dessus sont extraits de 'Annuaire du Bureau des
Longitudes.

Remarques. — Les valeurs ci-dessus sont exprimées en
kilogrammes; nous les réduirons toujours en grammes lors-
que nous introduirons le coefficient d’élasticité dans nos cal-
culs. Le coefficient d’élasticité des aciers surfins employés cn
horlogerie est généralement supérieur a la valeur donndée
dans le tableau ci-dessus; Pexpérience nous a conduit a ad-
mettre sa valeur moyenne comme étant de 23000 (donc
23000000 grammes).

95. Limite d'élasticité. — Si l'on soumet une tige quel-
conque a l'action de diverses charges, on remarque que, tant
que la charge ne dépasse pas une certaine limite, propor-
tionnelle & la section transversale du corps, la tige reprend sa
longueur primitive aprés Penlévement du poids. En aug-
mentant U'effort de maniére a dépasser cette limite, Pallon-
gement ne s’efface que particllement ou méme ne s’efface
plus du tout. Cette limite est appelée la « limite d’élasticité
parfaite » du corps considéré. Si 'on continue a augmenter
le poids, lallongement devient de plus en plus apparent et
enfin la « rupture » se produit.

La limite d'élasticité parfaite est trés peu élevée pour cer-
tains métaux, tels que le plomb, le cuivre rouge, Paluminium,
ete. Le fer méme ne posséde pas une trés grande limite; par
contre Iacier, lorsqu'il est trempé, angmente sa himite d’élas-
ticit¢ par un recuit convenable. Ce recuit, connu sous le
nom de « trempe des ressorts », correspond a la couleur
bleu-clair.

Il serait d'une trés grande utilité pour Phorlogerie de con-
naitre la valeur exacte de cette limite d’élasticité parfaite de
Facier trempé et recuit; ces expériences n'ont pas encore été
souvent mises a I'étude et les données nous manquent ac-
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traire 'extrémité B, est fléchie en sens opposé, I'angle 6 de-
vient plus petit et on a dans ce cas ¢ négatif: le rayon de
- la fibre neutre augmentera.

La longueur L, de cette fibre n’a pas changé par la flexion ;
on aura donc dans cette nouvelle position, r étant le rayon
de la fibre déformée,

Lﬁ =r @ + a).
On peut donc poser
r,0 =r 0 + «,
d’on
pe ol

0+ «

La tibre quelconque de longueur L’ est devenue
L= (r +0) 0 + a);

en remplagant r par la valeur ci-dessus, on aura
, r, 0 .
L - <m + U) (0 + a),
et en effectuant: .
*L' =r,0 + v0 + ve.

L’allongement / de la fibre considérée s’obtiendra par la
différence des longuenrs L' et L', donc
L' —L,=10=r0+v0 + ve—r,0 —vl,
et, en simplifiant,
(1) [ = va.
Cet allongement est positif, mais il deviendra négatif pour
v négatif, c’est-a-dire pour les fibres intéricures; il y aura
alors raccourcissement. 1l y aura de méme raccourcissement
si v est positif et ¢ négatif. Si ces deux valeurs sont néga-
tives, leur produit est positif et 'on a un allongement.
Remarquons que l'allongement [ est indépendant du
rayon r, de la fibre neutre et que par conséquent la forme
du ressort peut étre quelconque. '
97. Déterminons maintenant le moment de la force exer-
cée par deux fibres opposées, situées a égale distance + v
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et — v de la fibre neutre, et supposons que la flexion de la
lame ait été effectuée en couservant le centre O au ressort
déformé, c’est-a-dire que la lame ait pris la position AB
(fig. 15).

La fibre extérieure, qui a été allongée par la flexion, ten-
dra a reprendre sa premiére longueur et agira avec une force
P, dont la valeur est représentée par (92)

Els
P — T’

formule dans laquelle nous pouvons remplacer / par son
équivalent ve (96), ce qui donne

Evus

L

La fibre intéricure tend a s’allonger et exercera ce méme

® P=

effort en sens inverse, done

P — Evas

L
Le moment MP de Peffort simultané produit par Paction
de ces deux fibres sera égal & la somme des produits de
chacune des deux forces par leur bras de levier respectif
r+ vetr —v.Donc

MP=P((r 4 0v)—P(r-—v

ou
3) MP = 2 Po.

Cette valeur est donc indépendante du rayon de courbure
du ressort, c’est-a-dire de la distance du point d’attache ex-
térieur de la lame au centre du barillet.

En remplagant dans 'équation (3) P par sa valeur (2), on
aura
» Basv?

n  MP=2=F

Envisagcons maintenant la section s des fibres considérées.

La section droite du ressort étant imaginée rectangulaire, de
hauteur & et ’épaisseur ¢, nous aurons, en supposant d’a-
bord la lame partagée en un nombre fini de fibres, 10 par
exemple, la section d'une de ces fibres :
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§ = O,'l e X /L,
puisque l’épais.seur d’une fibre sera dans ce cas la dixiéme
partie de I’épaisseur totale du ressort.

Admettons, ce qui n’est pas absolu-
ment exact, que chaque fibre séparée
agisse par sa partie médiane, c’est-d-
dire que la distance v du milieu de la
fibre la plus rapprochée de la fibre
neutre soit 0,05 e (tig. 16); la distance
du milieu dc la seconde sera 0,15 e,
celle de la troisiéme 0,25 e, pour la

Fig. 16.

quatri¢me 0,35 e et enfin pour la cin-
quiéme 0,15 . Comme, dans I’équation (4), le terme v est a
la deuxi¢me puissance, nous devons élever chacune des cinq
valeurs précédentes au carré et en faire la somme.

On aura donc: ’

e fibre: 0 = 0,05 e. 02 = 0,052 ¢2 = 0,0025 ¢3

vme fihre: v = 0,15 e. v = 0,152 ¢ = 0,0225 ¢?
9me fibre: v = 0,25 e. 02 = 0,252 €2 = 0,0625 €2
4me fihre: v = 0,35 e. v? = 0,352 e2 = 0,122) €?
ome fibre: v = 0,4 e. 02 = 0,452 2 = 0,202) e3

Somme de 2 = 0,4125 ¢2

Remplagant maintenant les valeurs déterminées de s et de
o? dans Péquation (4), on aura :
5 E ¢. 01 eh. 04125 2

Somme : MP = 0

Cette formule représente le moment de la force de Ten-
semble des 10 fibres considérées, done du ressort total, tan-
dis que la formule (4) donnait la valeur du moment de deux
scules fibres, Pune intérieare et Pautre extérieure a la fibre
neutre. Désignant par. F la somme précédente, on aura en
cffectuant :

0,0820 Ee3 /
3y F == #




— 7 —

Nous avons obtenu le coefficient 0,0825 en partageant la
lame du ressort en 10 fibres; si nous I’avions supposée par-
tagée en un plus grand nombre de fibres, nous serions arrivé
a une valeur trés approchée de 0,08333, soit !/,,. On aurait
donc dans ce cas
(6) F — .E_w

12 L

98. Nous ne sommes arrivé & cette derniére forme, qui est
la forme exacte, que par approximation.

Le calcul intégral nous fournit un moyen d’effectuer I’ad-
dition ci-dessus avec une exactitude absolue et pour une in-
finité- de fibres!.

Reprenons 'équation (%)
MP = 2

Easv?

L

Désignant I'épaisseur infiniment petite d’une fibre par dv, nous
aurons pour la section s:

s =dv.h;

en remplagant,
E«h
d.MP =2 T v2do,
ou
J‘d.M[’ =2 Ez"jve dv. + C.
Nous poserons )
fd.MP =F

et nous aurons :

Eh /
F=2 Lajvedv =2, Eﬁ lv3+C.

Remplagant v par 1/, e, c'est-d-dire prenant l'intégrale entre les
limites v = 1/, e et v = 0, nous obtiendrons enfin
1 Ehed
WL ©
99. Dans la formule précédente, « est Pangle dont on a
fait tourner I'extrémité libre du ressort depuis la position ou

(6) F

1 Nous donnons ci-dessous cette deuxiéme manicre de calculer le moment
de la force d’un ressort. Ce calcul, comme du reste tout ce qui dans ce
cours est imprimé en caractéres fins, peut étre laissé de coté & une premiére
lecture par les personnes peu accoutumées au calcul infinitésimal.
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Peffort élastique est nul jusqu’au point que I'on veut étudier.
Ainsi, lorsqu’on a fait tourner I'extrémité libre du ressort
d’un tour, le nombre primitif de tours aura augmenté de 1,
etc. On peut donc évaluer P’angle ¢ en comptant le nombre
de tours dont le ressort est enroulé a I'instant considéré et
en n'omeltant pas de déduire de ce chiffre le nombre de
tours que comple le ressort en le posant librement sur une
table. Soit n cette différence, on aura

e =2xn;
on peut donc écrire la formule (6)

) F_Elu"’Qr:n'
12 L

100. En calculant le moment de la force d’un ressort de
barillet au moyen de cette équation et en comparant ensuite
le résultat obtenu & celui que donne l'expérience (84), on
arrive généralement & une petite différence. Cette différence
provient essentiellement des causes suivantes:

1° Nous avons déja mentionné que la valeur du coefficient
d’élasticité du ressort dont on s’occupe, pouvait élre sensi-
blement différente de celle que 'on a admise dans le calcul.

20 I est difficile de mesurer exactement Pépaisseur du
ressort: une faible erreur donnera une différence considéra-
ble au résultat. Ainsi, pour un ressort de 0,1%==, 1/ . de
millimeétre d’erreur influencera d’un sixiéme le résultat,

3° La section transversale de la lame est rarement un rec-
tangle parfait; souvenlt le ressort est extérieurement concave
et inlérieurement convexe.

1° Le calcul suppose le ressort parfaitement libre, tandis
qu’'il se produit des eftets compliqués lorsqu’il se trouve en-
fermé dans lintérieur da barillet. Lorsqu'on I'enroule au-
tour de la bonde, il n’y a qu'une certaine longueur de la
lame qui se détache des tours appuyés contre le tambour du
barillet. Le moment de la force devrait donce étre calculé
suivant la longueur de la lame détachée.

50 Lorsque le ressort est enroulé jusqu’a un certain point,
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les lames dont il se compose, s’¢loignent de la forme circu-
laire, se jettent de colé et il se produit par 1a une décompo-
sition de force dont I'une des composantes est dirigée vers
le centre du barillet et se traduit en frottement. Nous pou-
vons ajouter un défaut analogue se produisant au centre et
qui, en se combinant avec le défaut extérieur, peut diminuer
ou, en certains cas, augmenter le moment de la force du
ressort.

6° Il se produit un frottement considérable entre les
lames du ressort, frottement augmenté encore par Peffet de
Padhérence produite par I'huile dont on est obligé de faire
usage.

101. E'xemple de calcul numérique de la formule (7). —
Les dimensions du ressort modéle d’une montre de 43== ({9
lignes) étant les suivantes :

Epaisseur = ¢ = 0;18"""
Hauteur — A — 3,6mm
Longueur = L = 650™=,

soit & calculer le moment de la force de ce ressort.

Lorsque D'effort élastique de ce ressort est'nul, c’est-a-dire
lorsque celui-ci est placé librement sur une table, il fait 5
tours. Enroulé dans lintérieur du barillet et s’appuyant
contre le tambour, il en fait 14. Le développement de ce
ressort étant de 6 tours dans le barillet, on donne un demi-
tour de sdreté et nous aurons, d’aprés ce qui a été dit,

n =14 + 5,5 — 5 — 14,5 tours,
lorsque la montre est complétement remontée.

Prenons le coefticient d’élasticité E — 23000 000.

La formule (7) peut s’écrire auss
B Ehed = n

— T 6L
en remplacant les lettres par leurs valeurs, on a
F— 23000000 >2 3,6 < 0A8Y > 3446 >< 11,5'

6 > 650
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En effectuant les calculs ci-dessus, on arrive &
pour n = 14,5 lours.

Le moyen le plus simple pour effectuer ce calcul est Pem-
ploi des logarithmes. Nous donnons ci-aprés la disposition
d’une telle opération :

log. E = log.23000000=7,3617278.

—+ log. e’ = log. 0,183 —0,7638175 — 3.
+ log. A = log. 3,8 =0,5563023. log. L. =log. 650 —=2,%129134%.
+log. * = log. 3,1416 =0,4971499. - 4- log. 6 —0,7781313.
log. numérateur —6,1809977. log. dénominat. =—3,3910647.
loz. numérateur = 6,1809977.

— log. dénominateur — 3,5910647,

2,5890330 = log. 388,983,
+ log. n = log. 14,3 = 1,16136%0.

3,7513010 = log. 3640,

Le calcul précélent montre que le moment de la force du
ressort est de 388,985 gr. pour un nombre n = 1. Pour
n = 14,5, il .est de 5610 gr. Lorsque par suite de la marche
de la montre, le barillet a fait un tour, n aura diminué d’une
unité et n’aura p'lus pour valeur que 13,5; le moment de la
force du ressort aura diminué de 388,985 gr. ou, en forgant
les unités, de 389 gr. Nous pourrons donc former le tableau

sulvant :

I, pour n = 14,5 = 5610, le ressort est entiérement enroulé
F,, pour n = 13,5 = 5251, le barillet a exécuté un tour.

Fy, pour n =125 = 4862, le barillet a exécuté deux tours.

F,, pour n = 11,5 = 4173, le barillet a exéculé trois tours.

F,, pour n = 10,5 = 4084, le barillet a exécuté quatre tours.

102. Inégalité de la force élastique du ressort. — Le mo-
ment F de la force d’un ressort est done plus grand lorsque
la montre est complétement remontée que lorsqu’elle va s’ar-
réter. Ce fait nous a été déja démontré (R6) par U'expérience.

Il convient de renfermer cette inégalité de la force motrice
dans les limites les plus étroites possibles. Remarquons a cet
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effet que, dans le calcul numérique de la formule (7), nous
avons remplacé successivement n par n — 1, parn — 2,
n — 3, et n — 4; dans ce dernier cas, la montre est 4 I'ins-
tant ou elle va s’arréter, si le barillet- est muni d’un arré-
tage. Or, le rapport entre n et n — 4 étant plus grand lors-
que n est plus petit, il sera convenable, pour diminuer I'iné-
galité de la force, de donner au nombre de tours n du res-
sort une valeur aussi grande que possible. La démonstration
suivante fera mieux comprendre cetle idée.

103. Comme on peut employer des ressorts produisant le
méme moment initial de force F,, mais dont les dimensions
et le nombre n de tours sont différents, on comprend que
F, puisse varier dans certains cas beaucoup moins que dans
d’autres.

Supposons par exemple, deux ressorts psoduisant, étant
remonlés, le méme moment de force F, = 4000 : le premier
ayant un nombre de tours n = 10, le second un nombre
n = 20. Pour le premier, nous aurons dans la formule (7)
la valeur

1 Ee2h2nr

B L %
et pour le second cette méme valeur sera

1El*h2nx

BT = 200

Lorsque les deux barillets auront exécuté une révolution,
le nombre de tours du premier sera n, = 9 et celui du se-
cond n, = 19. On aura donc successivement:

Premier cas. Deuxiéme cas.
F, = 400 x< 10 = 4000 | F, = 200 x 20 = 4000
F, = 400 x 9 = 3600 | F, = 200 x 19 = 3800
Fg = 400 < 8 = 3200 | F; = 200 x 18 = 3600
Fg = 400 x< 7 = 2800 | F, = 200 x 17 = 3400
F, = 400 x 6 = 2100 | F, = 200 x 16 = 3200

Il est ainsi facile de voir que le moment de la force diminue
dans le premier cas beaucoup plus rapidement que dans le
' HORLOGERIE THEORIQUE 6
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second et que la force du second ressort s’approche beaucoup
plus d’une valeur constante que celle du premier.

Il convient donc de donner au nombre de tours n la plus
grande valeur possible.

Pour un ressort donné, ce nombre ne peut cependant étre
supérieur 4 une certaine valeur déterminée par la limite
d’élasticité parfaite de P'acier, qui ne peut étre dépassée sans
que le ressort se rende ou se casse.

Cette limite dépend de I'allongement par unité de longueur

L de la fibre extérieure. Nous avions (96)

L
l = va,
que l'on peut écrire
[ va
LT

Dans P’exemple numérique précédent, nous avions les va-
leurs suivantes : '

v :%e:0,09. a=2an=145><2 7. L =650 mm.

On aura donc
I 0,09 <145 =< 2=
L — 630 ;

et en effectuant les calculs :
l
I.

= 0,012614 mm.

) .
On peut admettre cette valeur de - comme limite offrant

L
une sécurité suffisante et consacrée par la pratique.

10t. II ne faut pas oublier cependant que la nature de
lacier, la maniére dont les ressorts sont fabriqués, trempés
et recuits, peuvent modifier sensiblement cette limite.

Les ressorts sont trempés et recuits en forme de cercles
d’environ 100 de ravon ; ils sont ensuite « estrapadés » et,
par cette opération, les fibres subissent un allongement trés
inégal, puisque, de la forme d'abord circulaire, ils passent a
une forme spiraloide dout les tours intérieurs ont un rayon
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de courbure beaucoup plus petit que les tours extérieurs.
Il résulte de cette opération que les fibres extérieures sont
plus allongées aux tours intérieurs qu’aux tours extérieurs.
C’est pour cette raison que les ressorts se cassent plus faci-
lement a la spire intérieure qu’aux tours extérieurs.

105. La forme qu’un ressort posséde en sortant des mains
du fabricant est trés variable, et on pourrait difficilement la
représenter par une équation générale. Cette forme primitive
ne se conserve pas lorsque la montre a marché un certain
temps; le ressort se « rend » d’abord un peu, puis finit par
prendre une forme qu’il conserve ensuite d’une maniére per-
manente. C’est cette derniére forme qui devrait étre prise
comme point de départ pour déterminer l'angle 2zn don-
nant le degré de flexion dans la formule (7). Partant de
cetle position, on peut admettre que I'allongement par unité
de longueur T est sensiblement le méme sur toute la longueur
du ressort. v

106. Longueur du ressort. — Comme on ne peut pas dé-
velopper un ressort, pour mesurer sa longueur, sans en
modifier la structure intérieure, il est commode d’avoir 4 sa
disposition une formule simple permettant de calculer la
valeur L.

En supposant le ressort enroulé dans Pintérieur du barillet,
nous admetlons que le rayon aboutissan! aux spires intérieures
soit égal a 2/, R dans la position de repos du ressort, R étant
le rayon intérieur du tambour du barillet. Nous pouvons,
sans grande erreur, substituer des circonférences aux spires
et obtenir la longueur du ressort en multipliant le rayon moyen

2/
R +2 /3 R — 5/6 R
par 2 = N’, N’ désignant le nombre de tours d’enroulement
du ressort lorsqu’il est appuyé contre la paroi du barillet.
A cette valeur il faut ajouter la longueur de l'extrémité du
ressort qui se détache des spires pour s’accrocher a la bonde,
soit & peu prés
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R
2R'X72-—VER.

Nous aurons donc la longueur

L=2zR (%N’ +%>
On a, par exemple, pour le calcul de la longueur du ressort
d’une montre de 43==, les valeurs suivantes :
R = 8,8 mm. et N' = 13 tours;
en remplacant, nous aurons

L = 2 > 3,1416 < 8,8 (5/,j < 13 + %) -

d’ou
L = 626 millimétres.

Développement d’un ressort.

107. Lorsque le ressort d’'une montre est introduit dans
Pintérieur du barillet, il est enroulé sur lui-méme en formant
un certain nombre de tours dont le plus extérieur s’appuie
contre la paroi du tambour et les suivants les uns contre les
autres ; il affecte sensiblement la forme d’une spirale d’Ar-
.chiméde de pas égal a I'épaisseur du ressort. L’extrémité
intérieure de la lame se détache brusquement des spires et
vient s’accrocher a la bonde.

Pour « remonter » le ressort, on peut maintenir fixe le
barillet et faire tourner I'arbre de plusieurs tours jusqu’a ce
que le ressort soit entiérement enroulé autour de la bonde,
a l'exceplion de son extrémité extérieure qui reste accrochée
a la paroi du tambour.

Il est évident que le nombre N de révolutions que I’arbre
a pu accomplir, est égal ala diftérence des nombres de tours
que compte le ressort dans ces deux positions extrémes.

Soient :

N’ le nombre de tours que fait le ressort lorsqu’il est
appuyé contre le tambour du barillet.



Digitized by GOOS[Q



— 86 —

Lorsqu’il est appuyé contre le tambour du barillet, cette
surface est :
: S== (R2—r'?)
et lorsqu’il est enroulé autour de la bonde :
S== (r"t—r?).
Donc
r't—r? — R2— ¢,

d’ou

r" =y Rt —r2 4 r.

En substituant cette valeur de r” dans I'équation (1), on a
1 :
— T _ 2 S .
Q) N_e<‘/R r: 4+ r r R+r>

108. Remarquons que, lorsqu’on tire la valeur de e de
P’équation

R —r
= e——Y

e

NI

on arrive a une différence avec la valeur directe qui est tou-
jours plus faible. Cette différence provient du fait que, par
suite de certaines inégalités du ressort, les tours de la lame
ne se superposent pas rigoureusement les uns sur les autres.

109. Maximum de N en fonction de r'. — L’équation (2)
indique que, pour un barillet dont le rayon intérieur R, le
rayon de la bonde r et I’épaisseur du ressort e sont déter-
minés, le nombre de tours de dévcloppement N varie avec le
rayon r' aboutissant a la premiére spire intérieure du ressort
dans sa position de repos. Ce dernier rayon r' dépend de la
longueur de la lame.

Appliquons en premier lieu cette formule & un exemple
numérique et admettons les données suivantes :

Rayon intéricur du barillet . . . R=23
Rayon de la bonde . . . . . .. r—=

o1 .
Fraclnon; ............ =13

L’équation (2) deviendra,.en remplacant les quantités
connues par leurs valeurs :

N=13(90 +1—r2—1—3+47r)
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ou .
N=18(T0—=r%—4 + r).
La plus petite valeur que puisse atteindre le rayon r’, est
r=r—1,
et sa plus grande valeur peut étre
rr=R=3.

Dans le premier cas, le ressort a un nombre de tours suf-
fisant pour remplir complétement le vide entre la paroi du
barillet et la bonde, et dans le second, ce nombre de tours
est nul. Le raisonnement indique que gdans ces deux cas
extrémes le développement du ressort doit étre nul, ce que
fait voir aussi I’application de la formule (2). .

En remplagant successivement dans cette méme formule '
par 1,1, 1,2, 1,3, etc., jusqu’a 2,9, on pourra former le
tableau suivant :

r N r N r N
1 0 1,7 4,76 2,4 5,96
11 0,84 1,8 5,2 2,5 5,67
1,2 1,63 1,9 5,56 2,6 5,2
1,3 2,37 2 5,84 2,7 45
1,4 3,06 21 6,03 2,8 3,5
1,5 3,69 2,2 6,13 2,9 2,09
1,6 4,26 2,3 6,11 3 0

On voit que le nombre maximum de tours de développe-
ment du ressort est donné par un rayon 7’ égal a environ 2,2.

En pratique, on a adopté comme valeur de r' les deux
tiers de R, pour la raison que I'égalité de la force du haut en
bas augmente avec la longueur du ressort (103).

110. Le calcul des maxima permet de déterminer la valeur exacte
du maximum de N en fonction de r’.
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Reprenons l'équation (2):
N = %( RE—r'¢4rt—r—R+4 r’),

dans laquelle les deux variables sont N et r’. Différencions cette

uation en posant
“ P RR—r24r2=cg,
on aura :
dz = 2r' dr’
et

dN=:lé(%z—%dz+dr")-

Remplagant £ et dz par leur valeur, il vient
1 —r'dr
d ’
a (VR’ R—rigr | r)

aN _ 1/ " L),
dr’ - E }//RQ_-.,.'Q_{_ r2+ ’

égalons cette dérivée a zéro:

1( " o \—0
e y/Re_,-'e_,_,.e-" >— ’

’

r
YR =72 4 2

ou

ce qui donne
=1
et

r==%) R —r'24 r2

Elevant au carré, on a
r'2— R2 — p'2 + re

I o s
(3) r_\/T

Substituons cette valeur de r’ dans I'équation

et

r' = ]f’ R2— r2 o 2,

) REF 2. e
r :\/Re——;_—,--l-r-:\/__%r_

On voit donc que le maximum de N a lieu lorsqu’on a

) R \/“_2'*_‘L

on aura
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Comme on a I'habitude, en pratique, de faire le rayoo de la bonde
égal au tiers du rayon intérieur du barillet, on peut poser

R=3etr=1

r=r" =\/9-2*-1=\/5=2,236.

111. Pour représenter graphiquement I’équation (2), rap-
portons-la & deux axes coordonnés rectangulaires (fig. 19)

et on aura

4
WY - e meeenmrenee et Y,
6 e ey IR L6
oo
A R
. 2 T Ty o ;t.:f:f.:.',..‘;: eeeee- 4§
2 H oot H .
X SRR R A R A B N
» l§ .................... .,....:.....:....,'.....:.....;,..,:.;.:....:....i....:....;.. - ,,g &
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:
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bbb s et e,
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- 12 [ 8 [} . Ly AF 19 X
Valeurs dert 4
Tenainzm detws a b pour T'= 9,236, La valeur correspondante de ¥ est alors
de 6,1378.
Fig. 19.

et portons sur l’axe des abscisses les valeurs de r' et sur
I'axe des ordonnées les valeurs correspondantes de N. Joi-
gnons les points ainsi obtenus par une courbe.

On voit qu’en faisant le vide du barillet égal a la partie
occupée par le ressort on n’obtient pas le maximum de tours
de développement du ressort.

112. Si I’on partage 'intérieur d'un barillet en donnant

1/; R 4 la partie occupée par le ressort,

/3 R au vide,

!/3 R au rayon de la bonde,



on a

et

e e

En conséquence si

= 13, on aura N = 5,7 tours,

— 14, on aura N = 6,1 tours,

Qlrm gl o=

=— 15, on aura N = 6,6 tours.

113. Diamétre de la bonde. — L’usage de faire le rayon de
la bonde égal au tiers du rayon intérieur du barillet a été
admis par une longue pratique. Lorsqu’on laisse la bonde
plus grande que cette valeur, on n’oblient pas un nombre
suffisant de tours de développement du ressort et, lorsqu’on
la fait plus pelite, le ressort esl sujet & se rompre ou, s’il est
trop recuit, a se rendre. :

Il se présente cependant des cas o, dans‘un barillet
donné, on désire introduire un ressort plus mince que celui
que l'on a coutume d’employer et on peut alors se de-
mander si 'on ne pourrait pas réduire le diamétre de la
bonde, atin d’obtenir un plus grand développement du res-
sort. Examinons donc cette question.

On sait que, lorsqu’on soumet & une traction une tige
d’acier de section transversale égale & 1 millimétre carré,
celte tige s’allonge et que, lorsque la charge qui produit cet
allongement, atteint une certaine valeur, la rupture se pro-
duit. Or, des expériences faites avec du fil de spiraux ont
démontré que le fil se rompt si le poids atteint une valeur de
135 kilogrammes.

* 1l convient de ne pas forcer le chiffre de la racine carrée de 6, car, a

cause de la partic intérieure du ressort se rattachant a la bonde. on perd
plutot un peu de développement.
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Remarquons que le fil qui a servi & cette expérience, n’était
pas trempé.

Recherchons d’abord I’allongement / par unité de longueur
qu’a subi la tige a I'instant précédant immédiatement la rup-

ture. On a (90)
E!
P=T

En prenant E = 23000000, P — 135000 gr. L =1, on
posera
135 000 135

'= 53500000 — 23000°

d’on
’ ! = 0,0058695 mm.
~ D’un autre c6té, calculons I’allongement de la fibre exté-
rieure d’un ressort de barillet tel qu’il est admis en pra-
tique et comparons les deux résultats. A cet effet, prenons
le ressort d’'une montre de 43 mm. (19 lignes) ayant fourni
la preuve de pouvoir supporter la flexion désirée.

Nous aurons 'allongement par unité de longueur par la
formule (96)

va
l = T
L’épaisseur de ce ressort est 0==18, par conséquent
v = 0==09.

Dans lintérieur du barillet et appuyé contre le tambour,
ce ressort avait 13 tours et 5 en dehors du barillet. En
outre, étant remontd, il était armé de 5,5 tours. Avec ces
indications nous trouvons :

e=(13—5+55) x2x=27n=.

La longueur du ressort est de 600 mm.; on aura par

conséquent
0,09 > 27 < 3446 0o
= 500 = 0,01272,
En comparant les chiffres ci-dessus,
Allongement par la traction, [ = 0,0058695,

Allongement par la flexion, [ = 0,01272,
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on peut constater ce résultat élonnant que les fibres exté-
rieures d’un ressort peuvent supporter un allongement par
unité de longueur double de celui que produit la rupture par
la traction.

Ce fait ne peut s’expliquer par la supposition d’une qua-
lité d’acier supérieure a celle du métal composant la tige qui
s’est rompue sous l'action d’un poids de 135 kg.; car ce
dernier acier était certainement de premiére qualité. Il faut
donc admettre que la fibre extérieure d’un ressort ne se
rompt pas, lorsque I'allongement qu’elle acquiert est égal a
celui que produit la rupture par la traction, pour la raison
qu’elle est retenue par les fibres intérieures.

En présence de ce fait, on peut admettre, comme limite
d’allongement que peut supporter sans se rompre la fibre ex-
térieure d’un ressort, la valeur

[ = 0==012.

On reste dans cette limite en faisant le diamétre de la
bonde égal au tiers du diamétre intérieur du barillet et en
employant un ressort faisant 13 tours dans le tiers du rayon
intérieur de ce méme barillet. :

Lorsqu’on désire se servir d’un ressort plus ou moins
épais, il fautl dans ce cas déterminer le diamétre de la bonde
par rapport a épaisseur choisie. Ainsi, le diamétre intérieur
du barillet qui nous a servi & Pexpérience précédente ayant
17m=m4; le diamétre de la bonde avait donc
17,1
3

en divisant ce diamétre par I'épaisseur du ressort 0,18, on

— Hmmy 5

arrive a la conclusion que le diamétre de la bonde doit étre
32 fois I'épaisseur du ressort, en chiftre rond.
Si le diamétre de la bonde est inférieur & cette propor-
tion, le ressort risque de se rompre ou, s’il est trop revenu,
de se rendre.
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Travail produit par un ressort.

114. On détermine le travail mécanique que produit un
ressort & chaque oscillation du balancier en divisant le tra-
vail que déploie ce ressort, pendant un tour de barillet, par
le nombre d’oscillations qu’accomplit-le balancier pendant ce
méme temps. '

Soit F — 4800 le moment de la force du ressort d’une
montre dont le balancier exécute 18000 oscillations par
heure; nous obtiendrons le travail mécanique effectué par le
ressort pendant un tour du barillet par le produit

Tr = 4800 %< 2 =.

Si le barillet de 80 dents engréne dans un pignon de
centre de 10 ailes, le nombre d’oscillations correspondantes
sera

80
10 < 18000;

le travail mécanique pendant une oscillation sera donc

4800 < 2 &

m = 80
1o >< 18000

Tr — 0,2094 gr. mm.

Si, par contre, la montre ne battait que 16 200 oscillations
par heure, on aurait dans ce cas

4800 < 2 =
m =gy
1—0><16200

Tr = 0,2327 gr. mm.

On voit donc qu’on augmente le travail de la force re-
cue par le balancier a chaque oscillation en diminuant le
nombre de ces oscillations.

Admettons encore que le balancier exécute 18000 oscilla-
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tions, mais que le pignon de centre ait 12 ailes au lieu de
10, on aurait alors:

4800 < 2=

80
> 18000

Tr = 0,251328 gr. mm.

m

On augmente par conséquent aussi le travail de la force
en diminuant la durée d’une révolution du barillet.

De la fusée.

115. Nous savons-que la loi de la variation d’action d’un
ressort qui se déroule, est complexe et que la force déve-
loppée a des limites trés écartées pour un ressort de méme
épaisseur dans toute son étendue.

Pour remédier 4 ce défaut, on imagina autrefois l'ingé-
nieux dispositif de la fusée, consistant en un solide de révo-
lution de section a peu prés parabolique et dont la surface
est entaillée d’'une courbe hélicoidale. Cette piéce est montée
sur 'axe d’une roue dentée A (fig. 20) engrenant avec le

pignon de grande

moyenne. Les

dents du barillet

s LT sont dans ce cas
'''''' = T supprimées et son
L A arbre demeure
A constamment fixe.

Fig. 20. Cette disposi-

tion permet d’égaliser complétement P’action motrice du res-
sort. En effet, lorsqu’on vient de remonter la montre, le

ressort est complétement tendu; une chaine d’acier, dont
I'une des extrémités est accrochée a la fusée et l'autre au
barillet, est 4 ce moment presque complétement enroulée
sur les spires de la fusée. En se détendant, le ressort fait
tourner le barillet, qui communique son mouvement & la
fusée par lintermédiaire de la chaine. Celle-ci se déroule
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peu & peu de la fusée et s’enroule autour du barillet jus-
qu’a ce qu’il ne reste plus de tours sur la fusée. Il est évi-
dent que, si la tension du ressort va sans cesse en dimi-
nuant, cette action agit par contre a une distance de I'axe
de la fusée toujours plus grande. Le travail moteur, produit
de la tension par le chemin parcouru, donne, en désignant
par P la tension, par r la distance a I'axe et par w la vitesse
de rotation,

Prw.

Ce travail pourra étre constant pour une méme vitesse de
la roue fixée sur l'axe de la fusée, c’est-d-dire pour une
vitesse angulaire uniforme, si la fusée est entaillée de telle
fagon que le produit Pr reste constant. I faut donc que les
variations de P soient inverses de celles de r. Il y aurait ce-
pendant une réserve a faire sur ce qui précéde, si 'on tient
compte du frottement des pivots dans les platines; ce frot-
tement, en effet, va sans cesse en diminuant, & mesure que
la pression diminue. Nous négligerons cependant ce facteur,
pour ne pas compliquer la théorie suivante.

116. Pour vérifier pratiquement si la variation de force
d’un ressort est exactement contrebalancée par la forme de
la fusée, on se sert d’un levier et d’un poids, comme nous
'avons déja vu précédemment (83); on fixe le levier sur le
carré de I’arbre de la fusée; la forme de cetle piéce sera
exacte si le poids porté par le levier fait équilibre a la force
du ressort a la méme distance de ’axe el en chaque point
des rotations successives de la fusce.

117. Calculs du rayon variable des spires de la fusée. —
Soient :

R le rayon extérieur du barillet, y compris la demi-épais-

seuar de la chaine; -

r le rayon variable de la fusée;

ro son rayon initial (dans r et ro est également com-

prise la demi-¢paisseur de la chaine);

0 Pangle maximum dont le ressort est armé A partir de

la position ou Peffort élastique est nul et correspondant
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a l'instant o la chafne agit & extrémité du rayon r;
a I’angle dont le barillet a tourné a partir de la position 6;
B l'angle dont la fusée a tourné & partir de l'instant ou la
chafne agit a I'extrémité du rayon r,.
Le moment de la force du ressort peut étre exprimé par

112- Ee3h
F = — 0 — o).
Posons

1 gesn

12 .
L b b

on aura
F=M (6—0)

La force F’ agissant a I’extérieur du barillet doit étre
, M
F = (0—a),
et le moment F, par rapport & 'axe de la fusée est
Mr
Fi=5x 0—o.

Les valeurs de r et de e doivent varier de facon que, pour
que F, soit constant, nous ayons ¢ égal & zéro pour r égal
ary; on aura donc

Mr, . Mr

R 0 = " (0 — ),
d’ott
r, 0
2 rET=a

Lorsque la chaine s’enroule d’une quantité infiniment
petite Rde sur le barillet, elle se déroule d’'une méme lon-
gueur rd3 de la fusée. On a donc

Rda = rd3,
ou, a cause de I'équation (1),
R
d3 = 3 (0 — o) de.

[¢]



—97 —

En intégrant, il vient :

ﬁ:r:)‘af(l)-—a) da :%(fﬂda—v/'ada)-

Ces intégrales devant &tre prises entre les limites ¢ — 0
et ¢ =— a, on aura

f()da:ﬂa el /‘ada:éagz

par conséquent,

R 1
_ LAY
B 9 (O ) a?).
Tirons de cette équation la valeur de e, on aura d’abord
1 r. 0
— - a2 — 0 _ 2.
5@ + 0o == 5;

changeant les signes, ajoutant 62 & chaque membre et multi-
pliant par 2, il vient ’

2/'04.9‘3_*_02

'ag-—20a+09.—:.— R

et

a—ﬂ:i\/—2§)0,3+09;
par conséquent,
0 0 1 2"0.

Remplagons maintenant dans D’équation (1) @ par cette
valeur, nous obtiendrons :

. r, 0
—0'——0i0 1 2]'0 ?
\/ — R’
ou
rﬂ
r — 5
~/'“
\/1 Ro "’
Posons

0=2znet3=2xn',
HORLOGERIE THEORIQUE 7
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on aura enfin
r

2 r — — e
@) { 2r,n
R n

118. Calcul numérique de l'égquation précédente. — Soient:
R=8mm,r, =5mm, =12 2= '
et calculons d’abord la valeur du rayon r pour un angle
3 = 2 =; on écrira, en remplacant :

, ) D
r= - = ;
) 10
V R >< 12 OTH
le calcul donne:
Log : 86 = 1,93 14985 Log: 5 = 0,6980700

s 86 -
—log: 96 = 1,9822712  — log: \/(_N_: = 0,9761136

1,9522273 — 2 log @ r" == 0,722856 ¢
—
/86 O . ’ ~ 5 2rd
log: \/‘)T = 0,9761136 — 1 et r' = 35,2827 mm.

Des calculs successifs nous donneraient d’une maniére
analogue les résnltats suivants, que nous groupons en ta-

bleau :

Pour 3 — 2=z, o= D,UN2T,
» 3= 4=, o 6195, :
» l; = 6 Ty M= 06,0302,
» 3= Sg Yo = 6,0 101,
» 3 =10 =, o T2 ete.

119, Autre calcul. — Il arrive le plus souvent, en pratique,
que Pon ait comme donnée le plus grand rayon de la fusée
et quil s’agisse de déterminer le rayon variable & partir de
cette valeur. Ce probleme, inverse du précédent, se résout
d'une maniére analogue. En conservant les mémes notations
que dans le cas précédent, soient dans ce cas

r, le plus grand rayon de la fusée et

# Tangle dont le ressort est armé & 'instant ot la chaine

agit a extrémité da rayon r de la fusée,
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Nous avons le moment de la force du ressort :
F,=Md,
et dans la position initiale, lorsque le barillet a tourné d’un
angle «:
F=M(@ + o),
La force F' agissant a I'extérieur du barillet sera pour les

deux cas:

Fo'zﬂﬂ et F':%l(0+a),

=

et le moment de ces forces par rapport a Paxe de la fusée
sera : .
__Mr, __Mr

F/o="gtt0 e =0+ 0.

Egalant ces deux derniéres valeurs, on a

Mr Mr .
V=7 0+ o,

ou
rod =r 0 + a),

d’ou 'on tire
1) p— o %

Comme dans le cas précédent, nous posons

I‘(/ﬂ = R (/a,
d’onr

d3 = R da.
”
En remplagant » par sa valeur (1), on obtient
R .
d3 = 7 (0 + « de,

o

et, en intégrant,

3= :l?\—(/ <L/"/Idu +(/,(ulu>,

/
K
o ‘) .

d’ou

o -

y— 2y
,)‘—I——'” {t+
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Des transformations analogues au cas précédent nous
donneront successivement :

1 r

—a? — 0

5t + 0= i
r. 0

r, 0 o
«a=—10 \/2 ‘l’{ﬁ+0-;
2r
a:—()iﬂ\/kaﬂ—*-i.
La valeur de g, tirée de P'équation (1), est égale a
a:-r—“(l—ﬂ,
r
par conséquent,
r 2r,
7:—’0——0:—0i0\/“0;9+1,
et
Tg — 4 ¢ 2r, 1
Fl==0yRyt?h
d’ou :
rﬂ
r—= —— ,
Y
Ro !

ou encore, en posant :

,?:Qr:ll'et(?:?f:n,

r .
I‘:——)—“,———.
2r.n

()__ 1
V R n +

120. Calcul numérique de l'équation précédente. — Comme
exemple d’application du calcul précédent, déterminons les



— 101 —

dimensions de la fusée d’un chronométre de marine et soient
comme données :

Rayon extérieur du barillet, y compris la demi-épaisseur

delachatne. . . . . . ... ... R=217om
Rayon maximum de la fusée. . . . . . r,—= 18,3
Développement.du ressort . . . . . .. n = 3,4 tours.

Admettons que, lorsque le ressort est armé d’un tour, la
chaine agisse sur un angle 3 — O, dans ce cas donc

n' = 0.

Lorsque la fusée a fait un tour, nous aurons n’ =1 et, en
remplacant les lettres par leurs valeurs dans la formule (2),
on aura:

18,3
r= .

2 >< 183 < 1
\/ M7<34 T 1

Le calcul donne :

Log: (2 X 18,3) = log : 36,6 = 1,5634811 Log: 21,7 = 1,3364397.
—log: (21,7 3,8) . ... =18679386 |-4log: 3,4 =0,53147809.

0,6953428 — 1 1,8679386.
Nombre correspondant . . . = 0,4961

Log:: |/ 0,961 + 1 — 282,101

Log : 1,4961 = 0,1749606 Log: 18,3 = 1,2624511.
log : /' 1,4961 = 0,0874803 — 0,0874803.
14719708,

Nombre = 14,961.

On aura donc le rayon de la fusée pour un nombre de
toursn’ =1 :
ry = 14=2961.
En remplacant successivement, dans la formule précé-

dente, n’ par 2, 3, {4, etc., on arriverait aux résultats sui-
vants :



Pour n' = 0, ro = 18,3

Pour n’ = 1, ry = 14,961
Pour n' = 2, r, = 12,965
Pour n' = 3, r, = 11,601
Pour n’ = 4, r, = 10,593
Pour n' = 5, r, = 9,809
Pour n' = 6, re = 9,177
Pour n' = 7, r; = 8,603
Pour n' —= 8§, re = 8,21.

121. Egalité de la force du ressort dans les montres a fusée.
-— Pour obtenir I'égalité parfaite de la force du ressort dans
les montres a fusée, il ne suffit pas uniquement de cons-
truire la fusée d’'une maniére conforme aux données des cal-
culs précédents. 11 y a d’autres facteurs qui entrent en ligne
de compte et sur lesquels nous donnerons quelques éclaircis-
sements.

Pour vérifier I'égalité de la force du ressort par rapport a
la fusée ou, en langage pratique, pour égaliser la fusée, on
introduit entre les deux platines de la montre la fusée et le
barillet, on place la chaine, on arme le ressort et on fixe
sur I'arbre de la fusée le levier que nous avons mentionné
(116).

En gardant le mouvement de la montre en main, on fait
alors tourner le levier d’'un quart de tour et on produit I'é-
quilibre au moyen du poids; puis on fait tourner le levier de
1, 2, 3, etc. tours, en ayant soin d’examiner si a chaque ré-
volution I'équilibre se maintient.

Or, la pratique enseigne que si, dans cette opdération, on
constate une augmentation de force, on s’approche de I'éga-
lité parfaite en armant davantage le ressort de barillet; si,
au contraire, U'instrument accuse une diminution de force, on
désarme le ressort.

Lorsqu’on est arrivé a 'égalité de la force, on conserve la
position initiale de tension du ressort en marquant un point
sur le pivot de arbre de barillet et en répétant ce point sur
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la platine de la montre, vis-a-vis de la position que le pre-
mier occupe.

Remarquons qu’il est nécessaire de renouveler cette opéra-
tion chaque fois que I’on remplace le ressort expérimenté par
un ressort neuf.

122. Recherchons maintenant P'explication de Deffet qui
s’est produit dans les expériences précédentes. Admettons
que les rayons des spires de la fusée aient été calculés pour
un ressort qui, remonté, est armé de 10 tours et se déve-
loppe de 3 tours jusqu’a l'instant ot la chaine est compléte-
ment déroulée de la fusée.

Le moment de la force du ressort complétement remonté

est donc proportionnel a. . . . . . . . ... ... 10.
Lorsque le barillet a fait 1 tour, ce moment est propor-
Gonnela. . . . ... ... .......... 9
Lorsque le barillet a fait 2 tours, ce moment est propor-
tionmel 2. . . . . . ... ........... 8
Lorsque le barillet a fait 3 tours, ce moment est propor-
tionpel 4. . . . . . .. e e T

Du haut en bas, le moment de la force a diminué de 3/,
= 0,3, et, pour que I’équilibre se produise, il faut donc que
le rayon des spires de la fusée ait augmenté dans la méme
proportion.

Si, par contre, le ressort n’était armé que de 9 tours, la
chaine étant enroulée sur la fusée, nous aurions dans ce cas:
Ressort compl. tendu, moment de force proportionnel a 9.

Le barillet a fait 1 tour, » » » 8.
Le barillet a-fait 2 tours, » » » 7.
Le barillet a fait 3 tours, » » » 6.

Le moment de la force a donc diminué de ¥/, = 1/,

= 0,333.... Cette diminution est supéricure a celle du pre-
mier cas, la méme fusée ne produira pas I'équilibre et on
voit ainsi qu’il faudra, pour avoir I'équilibre, armer le res-
sort d’un tour de plus.

123. Nous possédons de cette maniére un moyen de régler
pratiquement le moment de la force du ressort par rapport
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a l'axe de la fusée en tenant compte de certains facteurs qui
n’ont pas été introduits dans les calculs précédents; le prin-
cipal de ces facteurs est le frottement.

* 1l est évident qu’en armant davantage le ressort on aug-
mente son énergie; ce n’est cependant que dans des cas rares
qu’il résultera un inconvénient de cette augmentation de
force. '

124. En établissant la théorie du ressort du barillet, nous
avons admis ces ressorts de méme épaisseur d’une extrémité
a lautre, qu’en outre leurs lames enroulées demeurent tou-
jours concentriques, c’est-a-dire conservent une forme spira-
loide pendant leur développement, et qu’enfin elles sont cons-
tamment libres.

La pratique montre que ces conditions ne sont pas rem-
plies par le ressort enfermé dans un barillet et qu’elles ne
peuvent ’dtre que pour un ressort libre, tel que le ressort
spiral.

‘Examinons rapidement encore ces trois faits, en comme n-
cant par le dernier énoncé.

125. La liberté compléte des lames du ressort n’existe pas
pratiquement. Supposons, en effet, que 'on ait fait tourner
I'arbre de barillet d’un petit angle, d’'un quart de tour, par
exemple. Dans cette position, tous les tours du ressort ne
sont point encore entrés en jeu: il s’en trouve un certain
nombre qui restent appuyés les uns contre les autres en
faisant corps avec le barillet. On devrait donc prendre la
longucur agissante du ressort, L, égale a la longueur du
ressort qui est devenu libre, et le nombre n égal au nombre
de tours que compte cette partie libre a I'instant considéré,
en diminuant cette valeur du nombre de tours que posséde
cette méme longueur lorsqu’elle est posée librement sur une
table (99).

Ainsi (fig. 21), si @ est Pextrémité du ressort accrochée a
la bonde et b le point ot la partie libre des lames se détache
de celle qui reste appuydée contre le tambour du barillet, la
longueur L, dans I'équation (99)



Digitized by GOOS[Q



— 106 —

mentant; a lintérieur, la lame, étant plus mince, fléchira
plus aisément; pendant le remontage du ressort, la partie
des lames qui se détache de celles qui restent appuyées,
opérera ce mouvement d’une maniére plus graduée que
si Pépaisseur élait la méme sur toute la longueur. En con-
tinuant A remonter le ressort, une partie des lames s’en-
roule autour de la bonde et fait corps avec elle. Ainsi, le
moment de la force du ressort ne pourrait étre délerminé
dans ce cas qu’en prenant pour longueur sa partie libre seu-
lement et la valeur de n devrail étre déterminée de méme
suivant cette longueur. Comme I’épaisseur est en outre va-
riable, il devient difficile de déterminer la force d’un tel
ressort d’'une maniére suffisamment exacte par le calcul.

Les ressorts de ce genre soot employés avec avantage dans
les piéces a fusée, parce qu’ils ont un développement plus
concentrique et produisent par suite moins de frottement
entre les lames.

Si, par le fait de la diminution d’épaisseur a lintérieur, il
résultait une différence plus grande entre les moments de
force du haut en bas, cette différence pourrait &tre facile-
ment corrigée par la fusée.

127. Les ressorts plus épais a I'intérieur qu’a Pextérieur
sont peu recommandables, car la partie intérieure de la lame,
ne fléchissant que difticilement, s’enroule avec peine autour
de la bonde; elle a en outre pour cffet de détacher une plus
grande longueur de lame de la partie qui reste appuyée con-
tre le tambour, ce qui produit un frottement considérable
entre les spires. Ces ressorts ont de plus une grande ten-
dance a se rompre.

128. Le défaut principal du  développement du ressort
dans Pintérieur du barillet est celui qui provient de Penrou-
lement ou du déroulement excentrique des lames; celles-ci
se jettent de coté aussi bien a Pintérieur qu’a Pextérieur du
ressort. Clest du reste un fait analogue & celui qui se remar-
que dans un spiral plat sans courbe ramenéde. Lorsque le
défaut & intérieur vient combattre le défaut & 'extérieur, le
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ressort fait un saut subit en produisant un bruit bien connu
des horlogers,

On peut remédier au défaut extérieur en fixant au ressort
une bride flexible de longueur suffisante, un demi-tour en-
viron; cette bride doit étre amincie dans sa partie qui s’ac-
croche au tambour, afin de lui permetire de suivre facile-
ment enroulement du ressort. Un meilleur reméde serait de
laisser le dernier demi-tour extérieur plus épais ct de 'amin-
oir ensuite convenablement.

De l'arrétage.

129. On désigne sous ce nom un mécanisme fixé au barillet
et dont le but est de produire P'arrét du remontage avant
que le ressort soit complétement enroulé autour de la bonde.
Ce méme mécanisme produit aussi ’arrét de la marche de la
montre avant que le ressort soit complétement appuyé contre
la paroi intérieure du barillet: il a donc pour effet de n’uti-
liser qu’une partie du développement du ressort, celle pen-
dant laquelle la force est la plus égale. Ainsi le développe-
ment total d’un ressort étant, par exemple, de six tours, si
Pon produit P'arrét du remontage a cinq tours et demi d’en-
roulement, le ressort sera encore tendu d’un tour et demi
lorsque la montre s’arréte.

Dans la trés grande généralité des montres, en effet, ce
mécanisme permet au barillet d’exécuter quatre révolutions
sur lui-méme et, si ce mobile fait un tour en huit heures,
comme c’est souvent le cas, la montre pourra marcher pen-
dant 32 heures.

L’arrétage le plus moderne est celui dit & « croix de
Malte». Il est composé de deux scules picces: le doigt et
la roue. Cette derni¢re prend le nom de croix de Malte a
cause de sa forme; elle est placée sur le barillet, ou elle peut
tourner librement, tandis que le doigt est fixé sur 'arbre. La
téte de cette picce vient engrener dans les entailles de la
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croix, dont les dents creusées peuvent glisser successivement
autour de la circonférence du doigt.

En remontant la montre, on fait tourner 'arbre de baril-

let; le doigt participe donc a4 ce mouvement

9 et fait passer a chaque tour une dent de la

“’-‘l croix de Malte jusqu’au moment ou I'épaule

du doigt vient rencontrer la dent pleine de

la roue; le mouvement est alors arrété et la
montre est remontée (fig. 23).

Pendant la marche, le doigt est fixe et la croix de Malte,
tournant avec le barillet, vient a chaque tour présenter une
de ses enlailles devant la téte du doigt, qui
'oblige a exécuter une fraction de tour
sur elle-méme (fig. 24). Aprés les quatre
révolutions du barillet, I’au-
tre épaule du doigt vient de
nouveau rencontrer la dent
pleine de la croix et 'arrét
de la montre se produit (fig. 25).

130. Construction géométrique de l'arrdtage & croix de Malte.
— Pour construire graphiquement cet arrétage, nous suppo-
sons connue la distance OO’ entre les centres du barillet
et de la croix de Malte (fig. 26). On divise cette distance
en cing parties ésales et, du centre O, avec un rayon égal
a trois de ces divisions, on décrit une circonférence que 'on

Fig. 23.

Fig. 24.

Fig. 25.

répete une seconde fois du point O' comme centre.

De ce dernier centre on décrit encore un nouveau cercle
passant par le centre du barillet et on divise cette derniére
circonférence en cinq parties égales. Afin d’obtenir la téte du
doigt dans P'une des entrées de la croix de Malte, la division
est commenceée & partir du point 1’5 en d’autres cas, on com-
mencera & diviser & partir du point O ou de tout autre point
intermédiaire.

La circonférence du doigt se décritavec un rayon égal a la
moitié de la distance O0"; des points 17, 2', 3" et 5, on tra-
cera avec ce méme rayon des arcs AG, A'C’, ete., des bran-
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CHAPITRE I

DU ROUAGE

1:31. Buts du rouage. — Les roues d’une montre et d’une
horloge ont un double but & remplir: 1° de transmettre le
mouvement, provenant de I'organe moteur, du premier mo-
bile jusqu’a P'échappement; 2° de compter le nombre d’os-
cillations accomplies par le balancier en un temps donné, en
indiquant ce ‘temps au moyen d’aiguilles sur un cadran di-
visé.

Puisque d’un coté le mouvement du balancier est un mou-
vement rapide et que de lautre la force motrice ne doit se
dépenser que lentement, q’en outre les roues portant les
aiguilles doivent exécater des nowbres de tours suivant un
rapport donné, on comprend que le rounage doive étre
¢tabli de maniére & multiplier progressivement la vitesse du
premier mobile. Clest pour cette raison que Fon fait engrener
les roues dans des pignons et que les nombres de dents de
ces divers mobiles doivent étre parfaitement déterminés.

Remarquons encore qu'en augmentant ainsi considérable-
ment la vitesse on diminue dans la méme proportion la

force transmise & la roue d'échappement.

Calculs du rouage.

1:32. Calculs des ncmbres de tours. — Déterminons dabord
la proportion qui doit exister entre les nombres de tours

exécatés par les mobiles d'an engrenage et lear nombre de
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. dents. Connaissant les nombres A de dents d’une roue et a
d’ailes du pignon dans lequel elle engréne, nous avons
donc a rechercher le nombre n' de rotations accomplies par
le pignon pendant que la roue en exécute un nombre n.
Supposons une roue de A — 96 dents engrenant dans un
pignon de a = 12 ailes: comme chaque dent de la roue
conduit une aile de pignon, il est évident que, pendant que
le pignon exécute une rotation, il aura avancé autant de
dents de la roue que ce pignon a d’ailes, et que par consé-
quent le pignon fera autant de tours que son nombre d’ailes
est compris de fois dans le nombre de dents de la roue; on

aura donc
, A 96
n _

Si I'on veut connaitre le nombre de rotations accomplies
par le pignon pendant que la roue en exécute un nombre
quelconque, n = 4, par exemple, le nombre n' deviendra n
fois plus considérable et on pourra poser:

96

A .
(1) n =n - = 4 T 32 tours.

On peut présenter I'égalité précédente sous la forme :

Les nombres de tours exécutés par les deux mobiles sont
douc inversement proportionnels
a leurs nombres de dents.

133. Considérons maintenant
un train d’engrenage formé de
deux roues et de deux pignons
(fig. 27), la roue de A dents
engrenant dans le pignon de «a
ailes, sur I'axe duquel est fixde

une roue de B dents enorenant

dans un pignon de b ailes.
o]
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Pendaunt que la roue A accomplit n rotations, B en fait un .
nombre n’ et b un nombre n".
Le nombre de tours que le pignon a exécute pendant que
la roue A en fait un nombre n, est exprimé par la formule

(1) .
, A
n =n—;
a
d’autre part, le nombre de tours que le pignon & exécute
pendant que la roue B en fait un nombre n’, doit étre

Mais puisque dans cette derniére formule

, A
n —=—n—
a

on peut écrire en remplagant n’ par sa valeur:

(3) n" =n
ou encore :

) o t==

Si, par exemple, une roue de centre a 80 dents, le pignon
de roue moyenne 10 ailes, la roue moyenne 75 dents et le
pignon de secondes 10 ailes, on déterminera le nombre de
tours que doit faire ce dernier pignon pendant que la roue
de centre en fait 1, en remplagant les lettres de la formule
(3) par leur valeur numérique ; donc

" 80 >< 73 .
n =1x 10 <10 — 60 tours.

Le pignon de secondes exécute donc 60 rotations pendant
que la roue de centre en fait une. Comme I'axe de la roue
de centre porte 'aiguille des minutes et que I'axe de la roue
de secondes porte Paiguille de secondes, le mouvement s’exé-
cutera bien suivant les conditions admises pour la division
du temps.
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S’il fallait calculer le nombre de rotations du pignon de
secondes pendant que la roue de centre en fail 24, on pose-
rait d’une maniére analogue

SOX 75
"— 9 >N 9 ]
n" = 24 < 10 52 10 1410 tours

134. On pourrait déterminer de méme pour un nombre
quelconque de roues et de pignons le rapport des nombres
de tours du dernier pignon a ceux de la premiére roue. Ce
rapport est toujours égal au quotient de la division du pro-
duit des nombres de denls des roues par le produit des
nombres d’ailes des pignons. On peut donc poser d’une ma-
niére générale

®)

Soit, par exemple, & déterminer le nombre de révolutions
accomplies par un pignon d’échappement pendant que !e ba-
rillet en exécute 4, sachant que ce barillet a 96 dents, la
"roue de centre 96 aussi, la roue moyenne 90, la roue de
secondes 80: tous les pignons ont 12 ailes, sauf celui d’¢-
chappement, qui en a 8.

Nous écrivons la formule (3) sous la forme:

ABCD
abed

n® ABCDE.....
‘n ~ abede.....”’

(8) nvY=n
d’oti, en remplagant,

96 >< 96 >< 90 >< 80

12 < 12 5212 > 8 — 19200 tours.

nl'=4><

135. Calenl du nombre d'oscillations du balancier. — Il est
généralement convenu d’indiquer le nombre d’oscillations
que le balancier d’'une montre accomplit pendant une heure,
par conséquent pendant que la roue de centre, qui porte
l'aiguille des minules sur son axe, exécute un tour.

136. Nous avons déja fait remarquer que, dans la géné-
ralité des échappements, I'action d’'une méme dent de la
roue correspond & deux oscillations du balancier (73). Con-
naissant donc le nombre de rotations qu’accomplit la roue

HORLOGERIE THEORIQUE 8
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d’échappement pendant une heure, on calculera facilement
le nombre d’oscillations que le balancier exécute pendant
ce méme temps en multipliant le nombre de tours de la roue
d’échappement par le double du nombre de ses dents, opé-
ration que I'on peut représenter, en désignant par E le nom-
bre de dents de cetle derniére roue et par N le nombre d’os-
cillations, par la formule

(7) N=2En".

Si une roue d’échappement de 15 deunts exécute, par
exemple, G0V tours pendant que la roue de centre en fait 1,
on obtiendra le nombre d’oscillations accomplies par le ha-
lancier par

N =2 x 15 x 600 = 18000 oscillations.

137. Si nous désignons par

B le nombre de dents de la roue de centre,

C le nombre de dents de la roue moyenne,

D le nombre de dents de la roue de secondes,

b le nombre d’ailes du pignon de roue moyenne, -

¢ le nombre d’ailes du pignon de secondes,

d le nombre d'ailes du pignon d’échappement,
nous devons avoir, d’aprés la formule (5),

S BCD

! =" Ted’
mais comme n = 1,

W BCD

YT Ted

’

En remplacant 2"’ par cette derniére valeur dans I’équa-

tion (7), on obtiendra la formule générale:

| . BCD2E
*) N= e

formule qui nous permettra de calculer le nombre d’oscilla-
tions accomplies par un balancier pendant une heare, con-
naissant le nombre de dents des diftérents mobiles.
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Soit, comme exemple numérique, & calculer le nombre
d’oscillations d’un balancier, sachant que
B=64, C=60, D=60, E =15,
b=8, ¢=28§, d =6,
L’application de la formule (8) donnera :
_ 64560 >< 60 <215
T 8 < 8>< 6
138. Calcul des nombres de dents. — Soit maintenant a cal-
culer les nombres de dents des roues et d’ailes des pignons,
les nombres de tours ou d’oscillations étant connus. Celte
question, inverse de la précédente, peut recevoir plusieurs
solutions : en effet, si I'on prend I'équation

nv ABCD
n T abed’

= 18000 oscillations.

)

L nv .
dans laquelle le rapport o seul serait connu et dans laquelle

les quantités inconnues seraient A, B, C, D et a, b, ¢, d, on
voit immédiatement qu’un nombre illimité de valeurs pour-
rait satisfaire & ce rapport; I’équation est en effet indéter-
minée et .fournit autant d’inconnues qu’il y a de roues et de
pignons. ‘

Pour les déterminer, on choisit arbitrairement la valeur
d’une partie de ces inconnucs et, afin qu’il ne se présente
pas, aprés solution, de nombres fractionnaires au résultat,
on élablit les nombres d’ailes des pignons en choisissant les
nombres employés dans I'usage pratique.

Ces nombres sont le plus généralement: 6, 7 et 8 pour les
pignons d’échappement; 8, 10 et 12 pour les pignons de se-
condes et de roue moyenne; 10, 12 et 14 pour les pignons de
roue de centre.

Les valeurs a, b, ¢, d, devenant ainsi quantités connues,
pourront étre transportées dans le premicr membre de I'é-
quation, qu’on écrira sous la forme

nlv

Tabcd—ABCD.
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Pour résoudre I’équalion, il suffira ensuite de réduire tous
les nombres connus du premier membre en facteurs pre-
miers et de réunir ces facteurs en autant de groupes qu’il y
a d’inconnues a déterminer.

Prenons un exemple numérique et soit dans 1’équation ci-
dessus le rapport

n—lt = 4800.
n
Nous aurons donc
ABCD
4800 = Z5 g

choisissons pour les pignons les nombres d’ailes suivants:
a=—=10,6 =10, c =10etd = 7;
on posera
4800 > 10 < 10 < 10 <x 7= A BCD.

La réduction de 4800 en facleurs premiers nous donne :

4800 4800 = 26 x 3 x 5
24002 10 = 2 x5

1200 |2

6002 et 7 est déja nombre premier.

300 .
On aura donc le produit total :

20> 3 x5 x 7T=4800 <10 x< 10 x< 10 x 7= ABCD,

)
t
W0 K

- Ot Ot
T

avec les facteurs duquel nous pourrons former les groupes
o suivanls:

A =2¥><35=80 ou A = 2% > 52 = 100
B =2x5=280 B=22>3x7=84
C =3 x<x5=75 C=2Y><x5=280
D=2x5x7=70 D =25 =50
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En employant d’autres nombres d’ailes pour les pignons,
on peut multiplier les solutions & l'infini. Comme preuve, on
doit avoir
80 > 80 X 75 < 70 _ 100 x 84 x 80 x 50

4800 = 10 <10 <10 >x 7 =~ 10x10x10x< 7

v
139. Lorsque le rapport %— est fractionnaire, on décom-

pose le numérateur et le dénominateur séparément, puis on
retranche les facteurs communs. Dans le cas ou cette élimi-
nation ne pourrait s’effectuer, le probléme deviendrait im-
possible avec les nombres d’ailes choisis et il faudrait les
remplacer par d’autres.

Soit, par exemple, la forme
w300

n 7
Ce cas est impossible & résoudre avec deux pignons de 10
ailes, car dans
360 x 10 x 10 25 x 32 < 53
7 = 7
il n’existe pas de facteur 7 au numérateur qui puisse servir
a Pélimination de celui du dénominateur. Par contre, sil’on
choisit les deux nombres 14 et 10, on aura
360 < 14 < 10 25 <32 x5 x 7
7 - 7
et 'on pourra retrancher le facteur 7. On forme ensuite
deux groupes avec les chiffres qui restent et 'on obtient,
par exemple:

A =245 =80,
B=2 <3 x5=090.
Comme preuve, on aura bicn
80 =< 90 360
10 < 14 7
140. Soit encore a déterminer les nombres de dents des
roues d’une montre dont le balancier doit accomplir 16200
oscillations par heure.
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La formule (8) donnc
"BCD2E
16200 = %cd

choisissons pour les pignons les nombres d’ailes suivants :
b =12, ¢c =10, d = 8;

comme le nombre de dents de la roue d’échappement ne
varie que dans des limites trés étroites, nous pouvons encore
remplacer la lettre E par le chiffre 15, par exemple. Ce
nombre est en effet celui qui est assez généralement admis
pour les montres de grandeur moyenne. On aura donc :

BCD %<2 x15
20() —
16200 = — 5o =<8

ou, en transposant les termes connus :

16200 > 12 %< 10 %< 8

<15 = BCD.

La simplification donne encore :
16200 >< 4 < 8 = BCD.

En réduisant en facteurs premiers, on obtient:

28 >< # <5 =BCD,
avec lesquels on peuat former les groupes suivants:

B=2>x3><5=90
C=2x<5 = 80
D =23 >3 = T2.

La vérification de 'opération doit donner :

90 %< 80 x T2 x 2 < 15

19 —
16200 = 12 < 10 < 8

Nous nous occuperons, dans les problémes qui suivront,
des nombres 4 attribuer aux dentures du barillet et du pignon
de centre.

141. Le nombre d’oscillations du balancier était trés va-
riable dans les anciennes montres; il n’était soumis a aucune
régle fixe et variait entre 17 000 et 18 000. Comme ces mon-
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tres n’avaient pas d’aiguille de secondes, la vitesse du balan-
cier n’avait dans ces limites qu’une importance relative.
Dans nos piéces modernes, spécialement dans les montres
au-dessus de 12 lignes (27 mm.), il est généralement adopté
cinq oscillations par seconde, soit 18 000 par heure.
Dans les piéces plus pelites, on augmente ce chiffre jus-
qu’a 6 oscillations par seconde, soit 21 600 par heure, afin
de diminuer I'influence des secousses du « porter », toujours
trés sensible sur les petits balanciers dont ces montres sont
munies.
Une grande partie des montres anglaises battent 16200
- oscillations, soit 4 1/, par seconde.
Les chronomeétres de marine battent 4 oscillations par se-
conde, soit 14400 par heure.
142. Les problémes qui suivent, sont des applications des
théories précédentes et aideront & mieux les comprendre.
* Nous insistons spécialement sur le fait de I’emploi constant
des formules et engageons les éleves a prendre I’habitude de
résoudre ces questions en appliquant & chaque cas I’équation
qui convient. La voie algébrique est un guide sir qui conduit
toujours a une solution correcte et a des résultats précis; dans

- les exercices suivants nous donnons de nombreux exemples
de la sobriété de calcul résultant de I'emploi des simples
formules que nous venons d’établir.

Problémes relatifs aux guestions précédentes.

143. Un barillet de 80 dents engréne dans un pignon
de roue de centre de 10 ailes ; combien de tours effectuera
ce pignon pendant que le barillet en fait 12

Solution. — Nous avons la formule (1) qui donne

n' = Ilé =1x §2 =
a 10
Le pignon exécute 8 tours pendant que le barillet en fait
1; une révolution du barillet a donc dans ce cas une durée
de 8 heures.

8.
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144. Combien de lours fera cc méme pignon pendant
que le barillet en fait 42
Solution. — La formule (1) donme encore

n' =n é— =4 x 80 =
a 10
Pendant que le barillet fait 4 tours, le pignon de roue de
centre en fait 32. Comme P'arrétage cst placé de facon que le
barillet puisse justement exécuter quatre rotalions sur son
axe (129), la montre marchera donc pendant 32 heures.
145. Une roue de cenlre de G4 denls engréne dans un
pignon de roue moyenne de 8 ailes; la roue moyenne de
60 denls engréne dans un pignon de 8 ailes aussi. Com-
bien de lours fera ce dernier pignon pendan! un lour de
la roue de centre ? ‘
Solution. — La formule (3)

32.

v = nAB
T T ab
nous donne en remplagant:
_ 64 > 60
n _1><——————(‘$><8 = 60.

Le pignon de secondes exécutera 60 rotations pendant
une révolution de la roue de centre, donc pendant une heure.

146. Quel est le nombre de rotalions qw’accomplira un
pignon d’échappement de 7 ailes pendant 12 heures, sachant
que la roue de centre de 80 dents engreéne dans un pignon
de roue moycnne de 10 ailes, dont la roue de 75 denls en-
gréne dans un pignon de secondes de 10 atles ; la roue de
secondes, enfin, ayant 70 denls ?

Solution. — Nous poserons la formule générale pour un
train de trois engrenages:
‘o ABC
n =n ’
- abe

d’ou, en remplacant:

, 80 % 75 < 70 .
hl = 1'3 > W}(_;()))(Tl? = 1200 tours.
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147. Quel est le nombre de tours exécuté par un pignon

d’échappement pendant 3 {lours duw barillet, le rouage
ayant les dentures suivantcs :

Barillet 96 dents. Pign. de cenlre 12 ailes.
Roue de centre 90 » » de moyenne 12 »
» moyenne 80 » » de secondes 10 »
» de secondes 72 » » d'échapppement 8 »
Solution. — Nous poserons la formule
A = ABC D’
abcd

ou
96 < 90 x 80 x 72

12 < 12 < 10 %< 8

148. Soit a calculer le nombre d'oscillations qu'un balan-
cier fait pendant une heure : la roue de cenlre ayant 64
dents, la roue moyenne 60, la roue de secondes 56, la rouc
d'échappement 15, les pignons de roue moyenne et de sc-
condes chacun 8 atles et celui d’échappement 7.

Solution. — La formule (8) donne

nv =3 x = 12960 tours.

BCDZ2E
N=—ead
d’ou
N = 61 > 60 > 56 > 2 > 15 = 14400 oscillations.

8 x 8 x 7

149. Quels doivent étre les nombres de dents d’une roue
de secondes engrenant dans un pignon d'échappement, sa-
chant que le pignon doit accomplir 10 tours pendant que
la roue en fait 1?2

Solution. — La proportion (2)

n' A

na

donne, en remplacant »’ et n par leur valeur,
10 A
1 &
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celte équation a deux inconnues, A et a, donne lieu & une
indétermination; plusieurs solutions peuvent donc satisfaire
a la demande. Remplagant successivement a par les nom-
bres
: 6, 7, 8, 10...,

nous trouvons pour A les valeurs correspondantes:

60, 70, 80, 100...,
car

10 60 70 80 100
T -7-8% 10 °¢

On obtient donc le nombre de dents de la roue en multi-
pliant le nombre d’ailes choisi par le nombre de rotations
que doit exécuter le pignon, ce qui est toujours possible
lorsque le nombre de tours est entier.

Si, au lieu de choisir le nombre d’ailes du pignon, on
prenait le nombre de dents de la roue, le résultat courrait
facilement le risque de devenir fractionnaire.

L’équation (2) peut s’écrire, en faisant n — 1,

Soit A = 66, nous aurions pour le cas précédent:

a = .6_(').

10

solution impossible a réaliser.

Il est donc préférable de choisir toujours les nombres
d’ailes des pignons et de déterminer avec ceux-ci les nom-
bres de dents des roues.

150. Soit a déterminer le nombre de denls d’une roue
moycnne et le nombre d’ailes d'un pignon de secondes
combinés de telle facon que le pignon exécule 15 rotations
pendant que la roue en fait 2.

Solution. — On posera (2)

= 679,

’
n
n

’

A
@
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et, en remplagant,
B_A

2 a

Comme 15 et 2 sont des nombres premiers entre eux et
qu’il est par le fait impossible de simplifier leur rapport,
il est nécessaire, pour éviter des nombres fractionnaires, que
A soit un multiple de 15 et a un multiple correspondant de
2. Ainsi on pourra avoir :

15 45 75 90
T8 101" %"

Les nombres 45, 75, 90 conviendraient donc pour la roue
A et 6, 10, 12 pour le pignon a.

151. On demande le nombre de dents d'un barillet et le
nombre d'ailes du pignon de roue de cenlre dans lequel il
engrene, de facon que la monire puisse marcher 8 jours
avec 4 lours de barillet.

Solution. — De I’équation (2) nous tirons la valeur

’

n
A= —aq,
n

dans laquelle ' — 8 x 24 = 192 et n = 4; donc,

A:-i%g-a:48a.

En remplagant successivement a par les nombres 6, 7, 8,
10, on arrive A

A =48 < 6 = 288
A =48 < 7 = 336
A = 48 < 8 — 384
A = 48 < 10 = 480.

Ces solutions offrent I'inconvénient de donner des nombres
de dents trop élevés au barillet, car, méme en choisissant
pour a un pignon de 6 ailes, on obtient encore un barillet de
288 dents.

Pour éviter cet inconvénient, on a recours quelquefois a
un pignon intermédiaire entre le barillet et la roue de centre;
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dans ce pignon viendra engrener le barillet, et la roue
montée sur I'axe de ce pignon devra engrener dans celui de
la roue de centre. La difficulté est ainsi lournée et se réduit a
trouver dans la montre la jplace pour loger un mobile de
plus et & augmenter la force motrice d’'une quantité trés ap-
préciable.

Pour résoudre le probléme ainsi posé, nous nous servi-
virons de la formule (%)

W _AB
n_ ab
et nous aurons
192 AB
T a5

Choisissant, pour a, 12 ailes et, pour b, 10, on a
AB = 48 >< 12 >< 10. -
Décomposant le deuxiéme membre de I'égalité en facteurs
premiers, on obtiendra
27 > 32 < 5 = AB,
avec lesquels on pourra former les deux groupes :
A=22x3P =72
B=2"x<5 = 80,
ou bien
A=25x3 =: 96
=22 < 3 x5 = 60.
Comme preuve, on doit trouver que
72 %< 80 96 x 60
12 %< 10 12 < 10

ERg—

152. Soit a déterminer les nombres de dents et d’ailes
des roues el pignons formant la minuterie. — Descriplion
de ce mécanisme.

La minuterie est le mécanisme qui a pour but d’obtenir le
mouvement de Paiguille d’heures. Comme la roue de centre
exécute un tour par heure, on fixe sur le prolongement de
son axe, sous le cadran, un deuxi¢me pignon appelé la
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chaussée. Cel ajustement est fait de facon que la chaussée
participe au mouvement de la roue de centre pendant la
marche ordinaire de la mon-
tre, tout en étant capable d’un
mouvement séparé lorsqu’on
veut remettre les aiguilles a
Pheure. Ainsi la roue de cen-
tre, la chaussée et laiguille
des minutes ont un mouve-
ment commun et font un tour
par heure. La chaussée a en-
gréne dans la roue de minu-
terie A (fig. 28), qui porte un
pignon b engrenant dans la
roue a canon B. Clest cetle
derniére roue, placée habituel-
lement sur la chaussée, autour de laquelle elle peut tourner
librement, qui supporte I'aiguille des heures. La roue 4 canon
doit donc exécuter un tour en 12 heures; autrement dit, la
chaussée doit accomplir 12 rotations pendant que la roue a
canon en fait une.

Dans I’équation (4) on remplace n” par 12 et n par 1; les
inconnues sont alors AB et ab; on a donc

12 AB
1 _ab_ig

et, en substituanl & a et b les nombres 12 et 10, on aura
12 >< 12 >< 10 = AB.
En décomposant en facteurs premiers, il vient:
2> 3 < 5 = AB,
que nous pouvons grouper de la maniére suivante :
A=22>x3=1736
B =23><5=10.
Comme preuve, on a bien

36 x 10
12 =< 10

-
AINT111168503900000NGREBRAL

SRR XA\\\\\\%

12 =
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Ces chiffres, 36 pour la roue de minuterie et 40 pour la
roue a canon, sont trés souvent employés en pratique; on
donne alors 12 ailes a la chaussée et 10 au pignon de minu-
terie.

On peut évidemment former d’autres groupes, tels que
ceux-ci:

A=228x3=2
B=22x<3x5=260,
ou bien
A=2=232
B =3 <5 =45,
ou encore
A=2x3x5=2130
B =2¢><3=48.

La vérification donne toujours:

24 < 60 3245 30 x< 48
<10~ 12x10  12x 10
Dans les pelites montres ou les piéces & bon marché, on

emploie souvent une chaussée de 10 ailes et un pignon de
minuterie de 8 ailes, ce qui donne pour les roues:

12 < 10 <x 8 = AB

= 12.

et
20 >« 3>< 5 = AB.

Les deux groupes ordinairement employés sont :
A=2>x3x5=230
B=2 = 32
Quelquefois encore on se sert d’une chaussée de 14 ailes
et d'un pignon de 8 ailes; il vient alors '
12 >0 14 > 8 = AB

et
0

/\

3> 7 = ADB,

N/

dont on peut faire
A =227 =28

B == 24 >3 = 48.



Digitized by GOOS[Q



— 128 —
Admettant pour le premier rouage:

Chaussée 12 ailes, Minuterie 36 dents,
Pignon 10 ailes, Roue a canon 40 dents,

on devra avoir pour le deuxiéme rouage:

36 < C

==

Choisissant, pour c, 6 ailes, on aura

36 < C

=3
d’ou
21 < 12 %< 6
C —T—48.
On aura bien:

36 x 48

=7 < 6

Les deux aiguilles de minutes se fixeront sur Paxe de la
roue de centre, puisque dans les deux cas elles devront exé-
cuter un tour en une heure; leur écartement une fois réglé
demeurera permanent.

155. Calcul du nomlbre de dents des roues d’une horloge
astronomique (régulateur a scconde) devant! marcher 33
Jours avec une descente de poids de 830 mm. La corde se
déroule d’un cylindre de 15 mm. de rayon dans lequel est
comprise la moitié de l'épaisseur de la corde. Celle corde
cst supposée moufiée.

Solution. — Puisque la corde est mouflée, ll s’en déroule
du cylindre une longueur égale au double de la descente du
poids, donc 1660 mm. En divisant cetle longueur par la cir-
conférence du cylindre, 2 = r, nous obticndrons le nombre
de tours exécuté par ce cylindre pendant la descente du
poids, soit

1660
2 > 3,116 x 15

= 17,6... tours.

Le cvlindre exécute donc 17,6 tours pendant que le poids
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descend de 830 mm, ou bien, suivant les données, pendant
33 jours, ou encore pendant 24 >< 33 = 792 heures.

Un tour de cylindre
s’effectuera donc en

792

17,6

I faut par consé-
quent que, pendant
que la roue fixée sur
I’arbre du cylindre
(roue de fusée) exécute
un tour, la roue por-
tant l'aiguille des minutes en exécute 45.

On voit tout de suite que, pour éviler une denture
trop nombrée, on doit introduire (fig. 30) un pignon
a et une roue B intermédiaires entre la fusée et la
roue de centre.

Pour la détermination des nombres de dents de
9 la fusée et de la roue intermédiaire, ainsi que des
pignons a et b, on se servira de I’équation (3)

E n" =n AB,
ab
dans laquelle n” — 45 et n = 1. Si nous choisissons des pi-
gnons de 18 et de 16 ailes, on posera
45 >< 18 >< 16 = AB. )
Le premier membre, décomposé en facteurs premiers, donne
25 >< 3V > 5 = AB,
que P'on peut grouper de la maniére suivante:
A =22 < 3% =108
B =2 <3 >x5=120.

Nous aurions bien en effet
108 =< 120
Pour déterminer les nombres convenant a la denture des

— 45 heures.

45 =

autres mobiles, remarquons d’abord que, puisque le pendule

HORLOGERIE THEORIQUE 9
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de ce régulateur doit battre unc oscillation par seconde, une
roue d’échappement de 30 dents exécutera un tour en
une minute (73). On peut donc ajuster I'aiguille de secondes
sur le prolongement de l'axe de son pignon d. La roue
‘d’échappement exécute alors 60 tours pendant que la roue
de centre en fait 1 et I'on aura, en employant des pignons
de 12 et de 10 ailes,
60 >< 12 > 10 =CD,

ou :
25 < 32 > 5 =CD,

ce qui peut donner
C=2 > 3>x5 =90,

D=2tx<5 = 80.
Comme preuve, on aura bien
90 =< 80
0 ==

156. Si, au liew de marcher 33 jours, on demmandait une
horloge marchant 13 mois, quels devraient élre les nomlbres
de dents du rounge, avec les mémes données que celles duwe
probléme précédent ?

Solution. — Treize mois comptés i raison de 30 jours font
390 jours ou 9360 heures. On pose

n' _ABC

= —F
n abec

car on voit qu’en évitation de roues trop nombrées il faut
introduire une deuxiéme roue intermédiaire entre la fusée
et la roue de centre. On aura donc

900 A BC

- s — ’
7,0 abe

c¢’est-d-dire que, pendant que la roue de fusée fait 17,6 tours,
la roue de centre doit en faire 9360.

Comme le rapport
30

Wil

jeul

(N
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ne peut étre employé a cause de la fraction du dénomina-
teur, nous le transformerons en un rapport équivalent ayant
comme dénominateur un nombre entier premier, au moyen
de P’opération suivante:

9360

- = Y H

76— 0oL s
en multipliant ce quotient par 11, on obtient le nombre en-
tier 5850, donc

9360 5850

17,6 — 11

On aura par conséquent
5850

11
En faisant le choix des nombres d’ailes des pignons, il
faut prendre garde que le facteur 11 se trouve comme fac-
teur dans 'un de ces nombres, afin de pouvoir éliminer le

dénominateur. Prenons donc les chiffres 22, 16 et 14, on
aura

abc = ABC.

5850
11

x 22 x 16 x 14 = ABC

et
27 > 32 x 52 x T x ++ x 13

— ABC.
++

On pourra former maintenant les groupes suivants :
A =203 = 192
C=3 <85> 7=10.

Si Ton trouvait ces valeurs trop élevées, on pourrait
choisir des pignons moins nombrés, par exemple 10, 11 et
12 ailes, et I'on aurait d’une maniére analogue :

A=2<3>x 5=120
B=2 <3x13=
C::;X-:')e

e 4]

7
7

~
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Pour les deux cas nous aurions bien

192 > 130 x 105 _ 120 < 78 < 75 __ 5850
22 %< 16 x< 14 =~ 12 >< 11 < 10 — 11

e

Pour les autres roues du rouage, le cas est le méme qu’a
I’exemple précédent.

En introduisant une troisiéme roue intermédiaire, on pour-
rait arriver i faire marcher une telle pendule pendant 10
ans, mais il existerait alors des inconvénients pratiques qui
rendraient cette combinaison peu fréquente.

157. Comment délerminer le nombre de denls d’'une rouve
moyenne perdue, sachant que le balancier doit baltre
18 000 oscillations par heure et connaissant le nombre de
denls des aulres roues el pignons?

Solution. — Appelons x le nombre inconnu el soient:

Roue de centre 80 dents. Pignon roue moy. 10 ailes.
Roue moyenne x » Pignon secondes 10 »
Roue de secondes 70 » Pignon d’échappement 7 »
Roue d’échappement 15 » ‘

La formule (8) permet de poser

80 x & > 70 > 2 < 15

18000 = 10 < 10 >< 7

’

ou, en effectuant,
18000 = 240 =

el
18000
T

75 dents.

La roue moyenne égarée avait donc 75 dents.

158. 8¢, dans le probléme précédent, le mobile égaré
avail élé le pignon de roue moyenne, comient se résowu-
drait U'équation ?

Solution. — Nous aurions d’une maniére analogue:

18000:80><75><70><:2><15
v x> 10 < 7




— 133 —

ou
18 000 — 180000
x
et
180000 .
r = 18000 — 10 ailes.

159. En conservant les données précédentes, supposons
que le pignon et la roue d'echappement soient a la fois
perdus et proposons-nous de délerminer leurs dentures.

Solution. — Nous aurons dans ce cas deux inconnues, que
nous désignerons par x et y; 'équation (8) s’écrira:

80 < 75 x 70 x 2 a

18000 = 10 < 10 < y
d’ou
15000 — 100 =
Yy
et
18000 _ x -
8100 ~ y°
en simplifiant, on obtient:
5_ =z
Ty

La roue doit donc avoir 15 dents et le pignon 7 ailes.

160. Dans le dernier probléeme, nous sommes arrivés di-
reclement anx nombres réels, ce qui n'a pas lowjours liew.
Soit, comme deuxiéme exemple, a rechercher les nombres
de dents et d’ailes d'une roue de cenlre et d’un pignon de
roue moyenne égarés.

Solution. — On a
18000 — T X TP > 70> 2> 15
y>< 10> 7
d’ot ’on obtient
18000 = L 2250

y
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et
18000 x
%0 Ty
La simplification donne
_ 8.
Yy

Ce résultat nous montre que la roue de centre doit avoir
8 fois plus de dents que le pignon a d’ailes. En remplagant
successivement y par 6, 7, 8, 10 et 12 ailes, on obtiendra
les solutions suivantes:

pour y = 6, onax = 6 > 8 = 48 dents.
» y= 7, » x= T x8 =056 »
» Yy = 8, » x = 8 x 8 = 64 »
» y =10, » x =10 < 8 = 80 »
» y =12, » x =12 < 8 = 96 »

Plusieurs solutions peuvent donc satisfaire a la demande
et il faut alors choisir celle qui convient le mieux; il est
évident ici que, par rapport aux nombres de dents des autres
mobiles, une roue de centre de 80 dents et un plgnon de 10
ailes sont trés admissibles.

161. Indicateur du développement du ressort dans les
piéces A fusée. — Les chronométres de marine et un grand
nombre de montres a fusée portent une aiguille auxiliaire
placée sur le cadran et dont le centre se trouve en ligne
droite entre le point de X1I heures et le milieu de la roue de
centre. Cette aiguille a pour but d’indiquer, sur un petit
cadran, le nombre d’heures que le chronométre a marché
depuis l'instant ou il fut remonté pour la derniére fois. Elle
avertit ainsi de l'opportunité de remonter le chronométre,
opération qui ramene alors I'aiguille au zéro.

Ce mécanisme, facile a établir dans les montres a fusée,
devient difficile & introduire dans celles qui en sont dépour-
vues. Occupons-nous des premiéres pour le moment.

Lorsqu’on remonte une de ces piéces, on fait tourner
I'axe de la fusée qui, une fois le ressort tendu, prend un
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d’'un mouvement & gauche; Paiguille tourne donc & droite,
dans le méme sens que les autres aiguilles.

Il peut arriver que, par suite de la disposition du calibre,
on ne puisse faire engrener le pignon directement dans la
roue; il faudra dans ce cas placer unc deuxiéme roue en-
grenant d’un c4té dans le pignon de fusée et de I'autre dans
la roue portant l'aiguille. Ce dernier mobile prendra alors
un mouvement & gauche et, si 'on voulait éviter cela, il fau-
drait disposer deux roues intermédiaires entre la roue A et le
pignon a.

Remarquons que le nombre de dents de cette ou de ces
roues intermédiaires ne modifie pas le rapport existant entre
le mouvement de la roue A et celui du pignon a. En dési-

gnant par B le nombre de dents de la roue intermédiaire,

on a en effet
n' AB A

" @B @

162. Quantidmes simples. — On désigne sous ce nom un
mécanisme accessoire au moyen duquel on fait indiquer sur
le cadran de la montre la date, le jour de la semaine et le
nom du mois. Ces indications se pratiquent a I'aide d’aiguilles
fixées sur I'axe de roues dentées opérant leur évolution dans
le laps de temps voulu, c’est-a-dire que laiguille indiquant
la date saute d’une division chaque jour a minuit, de méme
que celle indiquant le jour de la semaine. Ces mouvements
sont obtenus au moyen d’une roue exécutant une rotation en
21 heures. Le cadran indiquant la date est divisé en trente et
une parties; I'aiguille saute donc, pour les mois de 31 jours, du
chiffre 31 au chiffre 1; si le mois n’a que 28, 29 ou 30 jours,
I'aiguille doit étre amende au chiffre 1 a I'aide de la main.
C’est un inconvénient qui est supprimé dans les quantiémes
perpétuels, mais ces mécanismes sont alors plus compli-
qués,

Les quantiémes sont fort souvent accompagnés de 'indi-
cation des phases de la lune. Une ouverture est, a cet effet,
pratiquée dans le cadran, a travers lequel apparaissent suc-
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par un sautoir; sur sa surface sonl représentées deux lunes
diamétralement opposées. Lorsqu’au moment de la nouvelle
lune Pun des disques-disparaft derri¢re le cadran, le bord
du suivant est sur le point d’apparaitre en forme de léger
croissant.

Une révolution synodique de la lune (intervalle compris
entre deux pleines lunes consécutives) s’effectuant en 29 jours
et demi a4 peu prés!, deux lunaisons demandent 59 jours
environ ; c’est la raison pour laquclle on donne 59 dents a la
roue de phases.

La deuxiéme roue C porte aussi une goupille destinée a
faire sauter la roue S de 7 dents portant I'aiguille indiquant
les jours de la semaine.

Le mouvement de Paiguille indicatrice du mois s’effectue
assez généralement 4 la ‘main, au moyen d’une poussette ex-
térieure; cette aiguille est portée par une étoile de 12 dents,
maintenue en place pendant un mois par un ressort-sautoir
analogue a ceux des autres étoiles.

La denture de ces différents rouages ne demande donc
pas de grand calcul pour étre déterminée.

163. Soit a déterminer les nombres de dents et d’ailes
du rovage d'une monlre déciinale, en convenant de conser-
ver au balancier de ce mécanisme la méme durée d'oscilla-
tion qidda celui d’une montre ordinaire.

Solution. — On appelle montre décimale un instrument di-
visant la durée d’un jour en vingt parties au lieu de vingt-
quatre, donc lintervalle compris entre minuit et midi, ou
midi et le minuit suivant, en dix parties égales. Chacune de
ces « lieures » est divisée en cent « minutes. »

Posons encore comme condition que cette montre doive
marcher aussi longlemps qu'une montre ordinaire (32 heures
duodécimales).

Une montre ordinaire, munie d’un arrétage habituel, pou-
vant marcher 1 jour !/, pendant que son barillet fait 4 tours,

t LExactement, 29 jours, 12 heures, %4 minutes.
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On pourra former les deux groupes:

20 > 5 =80
24 >< 5 = 80.

La roue de centre et la roue moyenne devront donc avoir
chacune 80 dents et devront engrener dans des pignons de
8 ailes.

Il nous reste a déterminer encore les nombres de dents
des roues de seconde et d’échappement, ainsi que le nombre.
d’ailes du pignon d’échappemeﬁl; ces nombres ont & remplir
la condition énoncée de ne pas modifier la durée des oscilla-
tions du balancier, c’est-a-dire que cette durée doit rester la
méme Jue pour une montre 3 indications duodécimales.

Déterminons en premier lieu le nombre d’oscillations que
le balancier devra exécuter pendant un tour de la roue de
seconde. En un jour, cc nombre est égal a 24 fois 18000;
pour un tour de roue de centre, il doit étre 20 fois moindre
ct, pour un tour de la roue de seconde, 100 fois moindre
encore, ce qui donne

24 >< 18000 oy
05100 = 216 oscillations.

Admettons, comme de coutume, une roue d’échappement
de 15 dents; le nombre de tours que cette roue devra exé-
cuter pendant que la roue de seconde en fait 1, s’obtiendra
en divisant 216 oscillations par le double du nombre de dents
de la roue d’échappement, donc

216 -
T s tours s
On posera alors
D
Ty =

et, en choisissant un nombre d’ailes multiples de 5, 10 par
exemple, on aura

T1/5><10 =D,
ce qui revienl &

D = 72 dents.
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La roue de seconde pourra avoir 72 dents et le pignon
d’échappement 10 ailes. '

164. Dans le probléme que nous venons de traiter, I'ai-
guille de seconde ne divisera pas la minute en 100 parties,
puisqu’elle exécutera 216 petits sauts pendant un tour.

Nous pourrions nous proposer encore de partager la mi-
~ nute en 100 parlies égales, en abandonnant la condition
stipulée dans le premier probléme, de conserver au balan-
cier la méme durée d’oscillation. Au lien donc de lui faire
exécuter 216 oscillations, imaginons de lui en faire effectuer
200.

Avec une rouc d’échappement de 15 dents, on arrive a

200
2 >< 15
exécutés par la roue d’échappement pendant que la roue de

seconde en fait 1.
Choisissant un pignon de 9 ailes, on a

6 2/; >< 9 = 60 dents

pour la roue de seconde.

165. Il nous reste & déterminer encore le rouage de la
minuterie. Ce probléme peut présenter deux cas: savoir celui
dans lequel P'aiguille d’heures aurait a exécuter 1 tour par
jour et celui dans lequel elle en ferait 2.

Dans le second cas, l'aiguille des minutes fera 10 tours
pendant que celle des heures en exécutera 1; on écrira donc

o AB
—;l—b ’
avec des pignons de 12 ailes chacun, on aura
10 >< 12 >< 12 = AB,

= 6 tours 2/,

10 =

ou, réduisant en facteurs premiers,
25 >< 32 >< 5 = AB.
D’ou
. = 40 dents

I

(3] l\')

X X
ot

A
B

)
A
w

I
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Si Iaiguille d’heures ne doit faire qu’un tour par jour, on
a alors
AB
ab

20 =

Prenant 4 = 10 et a — 8:

20 < 10 < 8 = AB
ou
20 > 5* — AB.

On pourra alors former les deux groupes :

A—=2><5=40
B = 23 < 5 = 40.

Les roues de minuterie et & canon auront dans ce dernier
cas chacune 40 dents.

166. Calcul des nombres composant la denture des roumes
d'une montre 3 seconde indépendante.

Ces montres, que I'on construisait en assez grand nombre
il y a quelques années, possédent généralement deux rouages
distincts. Dans ce systéme, une aiguille spéciale est placée
au centre du cadran et fait un scul saut par seconde; elle
peut étre arrétée pour un lemps indéfini, puis remise en
marche a volonlé, sans que la montre cesse de marcher. Le
deuxiéme rouage a pour fonclion le mouvement de cette ai-
guille de seconde indépendante; le principe du mécanisme
est donc de rendre libre a chaque seconde le rouage action-
nant laiguille. A cet effet, le dernier pignon du. rouage de
seconde porte sur son axe un bras appelé fouet, engrenant
soit directement dans le pignon d’échappement du premier
rouage, soit dans une « ¢toile » ajustée sur I'axe de ce der-
nier (fig. 34).

Pendant que le fouet est en contact avec une aile du pi-
gnon d'échappement, il a un mouvement angulaire peu pro-
noncé et d peine visible sur laiguille de seconde. Mais, lors-
que laile du pignon a avancé jusqu’a un certain point, le
fouet devient libre et accomplit rapidement un tour presque
complet pour venir s’appuyer & nouveau contre Paile sui-
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vante. A chaque tour du fouet I'aiguille de seconde doit avan-
cer d’une division sur le cadran. Il faut donc qu’a chaque
seconde une aile du pignon ou unc
dent de I’étoile vienne se présenter pour
recevoir le fouet.

Un échappement & ancre ou a cy-
lindre, dont la roue avance a chaque
oscillation du balancier de la moitié de
I'espace qui sépare deux dents consé-
culives, peut servir & ce but, si le
nombre d’oscillations est de 18000 par
heure, soit 5 par seconde. En effet,
une roue de 15 dents produit 30 oscil-
lations et emploie par suite

30

5 = 6 secondes

pour faire un tour.

Si 'on fait engrener le fouet direc-
tement dans le pignon, ce dernier devra avoir 6 ailes, sinon
il faudra fixer une étoile de six dents sur son axe dans
laquelle on fera engrener le fouet. Le mouvement s’effectuera
alors suivant la demande.

Il 'y a une vemarque a faire pour les montres pourvues
d’un échappement a détente ou duplex.

Pendant Toscillation dans laquelle la roue donne 'impul-

Fig. 34.

sion au balancier, cette roue avance d’un angle égal a celui
qui sépare deux dents consécutives et, pendant Poscillation
suivante, elle reste a I’état de repos. Chaque dent produit par
le fait encore deux oscillations, mais on ne peut alors faire
accomplir au balancier 18 000 oscillations par heure. Le fouet
devant devenir libre toutes les 5 oscillations et le chiftre 5
étant impair, il se trouverait toutes les deux secondes une
oscillation sans impulsion, pendant laquelle le fouet ne
pourrait étre dégagé. Les montres pourvues de un ou de
autre systéme d’échappement devront donc, pour étre em-
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ployées comme seconde indépendante, battre un nombre pair
d’oscillations par seconde : 14400 ou 21 600 par heure, soit
4 ou 6 par seconde.

Si la montre bat 14400 oscillations, la roue d’échappe-
ment avance & chaque seconde de deux dents; I’étoile du pi-
.15 .
gnon devra donc avoir - dents; mais, comme on ne peut
avoir de demi-dent, on donnera 15 dents a cette piéce, ce

qui revient au méme.

Si la montre bat 21600 oscillations, la roue d’échappe-
ment avance de 3 dents par seconde; I'étoile devra donc
15
3

On peut donner au rouage ordinaire de la montre les
nombres de dents employés habituellement.

Pour ce qui concerne les nombres de dents du rouage de
seconde, nous remarquons que, puisque la roue de centre
porte sur son axe prolongé laiguille de seconde, cette roue
doit faire un tour pendant que le fouet en fait 60; on doit

donc avoir

avoir — dents, soit 5 ou un multiple de 5.

_AB

~ab’

et, en employant des pignons de 8 et de 6 ailes,
60 < 8 >< 6 = AB,

60

ou, réduisant en facteurs premiers :
26 >< 32 >« 5 = AB.
En groupant ces facteurs, on peut avoir, par exemple,

A=22>x3xH=60
B=2><3 = 18.

Les aatres roues n’ont pas d’autre condition A remplir
que celle que le rouage de seconde doive marcher le méme
nombre d'heures que le rouage ordinaire, généralement 32.
Le barillet qui actionne ce rouage, a alors aussi un arrétage
de 4 dents et doit faire un tour en 8 heures, c’est-i-dire
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pendant que la roue portant I'aiguille de secondes en fait 8
fois 60, soit 480. On aura donc ici

CDE '
cde

Choisissant des pignons de 10, 8 et 8 ailes, on a

480 < 10 < 8 >< 8 = CDE,

480 =

ou
212 >< 3 >< 52 = CDE,

ce qui donne les trois groupes de facteurs :
C =2 35=280
D 26 = (4
E =22 ><3>5=60.

167. Si la montre est a double tour d’heures, c’est-a-dire
si le cadran est subdivisé en deux petits cadrans dont les
aiguilles d’heure et de minute peuvent indiquer deux
temps différents, le pignon engrenant dans le barillet du
rouage de seconde indépendante porte une aiguille de minute
sur le prolongement de son axe, comme le pignon de centre
du rouage habituel. Un mécanisme de minulterie est adjoint
a chaque rouage et 'on posséde ainsi lc moyen de faire in-
diquer a la montre simultanément 'hcure de deux contrées
différentes. Dans ce cas, la roue gqui a D dents, doit
faire un tour par heure et pendant que le pignon qui a e
ailes portant Paiguille de scconde en fait 60. Les chiffres pré-
cédents réalisent précisément cetle condition, puisqu'on a

bien
~_ DE 6160

T de T 88

60

168. La disposition des montres dites d cinquiéme ou d
quart de seconde est semblable a celle des secondes indé-
pendantes, mais on ne peut y construire que des échappe-
ments dont la roue avance a chaque oscillation d’une demi-
dent, puisque I'étoile qu’on ajuste sur le dernier pignon du
rouage de seconde doit devenir libre a chaque oscillation du

HORLOGERIE THEORIQUE 10
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balancier. On ne peut donc se servir, dans I'un ou l'autre de
ces systémes, d’échappements a détente ou duplex.

Les montres a cinqui¢me de seconde doivent battre 18 000
oscillations et I’étoile de la roue d’échappement présenter
une dent & chaque oscillation ; celte étoile doit donc avoir
un nombre de dents double de celui de la roue d’échap-
pement. Comme cette derniére en a généralement 15, 'étoile
devra en avoir 30. Au lieu de fouet, on ajuste une autre
étoile de 5 dents sur I'axe du dernier pignon du rouage de
seconde.

Les montres a4 quarl de seconde doivent battre 14 400 os-
cillations; I’étoile du pignon d’échappement doit avoir deux
fois autant de dents que la roue, et I’étoile du dernier pignon
du rouage de seconde doit avoir 4 dents.

Les nombres de dents des aulres roues sont les mémes
qu’aux secondes indépendantes simples.

169. Remarquons que ces systémes sont aujourd’hui dé-
. modés et remplacés par les chronographes. Ceux-ci sont
plus simples & établir et codtent par conséquent moins cher;
ils sont basés sur des prin-
cipes absolument différents
el n’ayant pas de rapport
avec le genre de problémes
que nous traitons présente-
ment.

170. Calcul du rouage d'une
montre systéme Roskopf. —
Les montres de ce genre ont
un rouage simplifié en ce
sens que leur barillet en-
gréne directement dans la

roue moyenne. Le mouve-

Fig. 35.

ment des aiguilles est pro-
duit par I'engrenage d’une roue A (fig. 35) concentrique au
barillet et d’une chaussée a placée sur un tenon fixé au
centre du mouvement. La roue A porte en oulre un pignon b
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engrenant dans la roue & canon B. Les roues portant les
aiguilles d’heures et de minutes sont donc actionnées direc-
tement par le barillet.

Remarquons ercore que la roue A et son pignon doivent
étre ajustés a frottement « gras » sur le barillet, afin que les
aiguilles puissent étre remises a I’heure.

171. Proposons-nous en premier lien de calculer le nom-
bre d’oscillations du balancier d’une telle montre, les nom-
bres de dents étant connus.

Soit :
Nombre de dents du barillet . . . . . C = 128
» »  de la roue moyenne. D= 84
» » de la roue de secondes. E= 60
» » de la roue d’échappement F = 15
’ c= 8
Nombre d’ailes des trois pignons . d= 7
e=—= 6
Nombre de dents de la roue de minuterie. . A — 72
» » de la roue a canon B = 66
Nombre d’ailes de la chaussée. . .. a—=— 18
» » du pignon de minuterie. . b= 22

La chaussée devant exécuter une rotation pendant une
heure, nous obtiendrons lé temps d’une rotation du barillet
par le quotient:

A T2

—_— T — = 4;

a 13
le barillet emploie 4 heures pour exécuter un tour sur son
axe. Le nombre d’oscillations accomplies par le balancier
pendant un tour du barillet, soit pendant 4 heures, sera ex-
primé par la formule

4N___(,DEQF
cde

’

et, pendant une heure,
v _. CDEF

T 2cde
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Nous aurons par suite :

128 >< 81 >< 60 >< 15

N = T 85T < 6 = 14400 oscillations.

Le rouage de la minuterie donnera bien
72 X< 66

18 <22 12.

172. Soit maintenant a calculer les nombres de dents du
rowage d'une montre Roskopf, sachant que le balancier
doit accomplir 16 200 oscillations par heure.

Admettons, comme dans le cas précédent, que le balancier
exécute un tour en quatre heures. Nous aurons

16200 — CDEZF
4cde

Choisissant des pignons de 8, 7 et 6 ailes, on écrira
16200 < 2 >< 8 > 7 >< 6 = CDEF,
et, réduisant le premier membre en facteurs premiers,
28 x 3 x 5 x 7 = CDEF,

avec lesquels nous pourrons former les groupes suivants :

C— 2 x 3 x5 = 120 dents:
D—2 x3x7= 84 »
E=22 x3 x5= 60 »
F=2 x3 = 18 »

Le rouage de minuterie doit donner
AB

ab 12
Choisissant @ = 22 et ) =— 18, on a
AB =12 x 22 < 18
AB = 2V < P < 11

d’ot, par exemple,
A =28 x 32 =7

2 dents
B=2 %<3 x 11l =66

»
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173. On demande le nombre de tours qu’on doit faire
exéculer a la tige de remontoir, en mettant une montre d
Uheure, pour faire tourner d’un tour Uaiguille des minutes.

Solution. — Admettons pour les roues en action les nom-
bres de dents suivants :

‘Chaussée . . . . i2 ails.  Roue de minuterie 30 dents.
Grand renvoi. . . 27 dents. Petitrenvoi . . . 18 »
Pignon coulant. . 16 »  (fig. 36).

30 dents. Y1 dents)

(1005 wrypes

Fig. 36.

Comme il s’agit de déterminer le nombre de tours qu’exé-
cute la tige de remontoir pendant que la chaussée en fait un,
il faut donc envisager cette chaussée comme roue conduisante.
La roue de minuteric qui est menée par la chaussée, conduit
a son lour le grand renvoi; elle est donc pignon par rapport
A la chaussée et-roue par rapport au renvoi. La méme chose
a lieu pour le grand et le petit renvoi, qui sont conduits et
conduisent également. On devra avoir

12330 2T 18 12 3

b= < 2T < I8><16 16 4

.

Il faut donc faire exécuter 3/, de tour a la tige du remon-
toir pour que laiguille des minutes en fasse un.

On voil que le nombre de dents des roues intermédiaires
entre la chaussée et le pignon coulant n’influence en rien
le résultat et que le mouvement a lieu comme si le pignon
engrenait directement dans la chaussée. Nous avons du reste
déja constaté ce fait en traitant le probleme 161.

174. Recherchons encore le nombhre de tours qu’on doit
Saire exécuter ¢ la tige de remontoir pour remonter une
montre qui a marché un jour (24 heures).

Solution. — I s’agit dans cette question de calealer le
nombre de tours que doit faire le pignon de transmission
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pendant que le rochet ajusté sur I'arbre de barillet en fait
trois.
Admettons les nombres de dents suivants :

Roue de rochet . . 44 dents Roue de couronne. 42 dents
" Roue de couronne, Pignon de transmis-
‘dessous. . . . . 383 » sion . . ... .18 »

On aura dans ce cas (tig. 37), el d’'une maniére analogue
a 'exemple précédent:
41 >< 38 . 10

m jam— () m lOlll‘S.

n—=23
On désire généralement que ce nombre soit le plus élevé
possible, car I'effort a produire pour enrouler le ressort de

barillet est un
42 Jents.

travail mécani-
que  déterminé ;
on diminuera la
force qu’il faat
exercer pour re-
Fiz. 37. monler la mon-
tre en augmen-
tant Ie chemin parcourn. On voit que le nombre n devient
plus grand lorsqu’on augmente le nombre des dents du ro-
chet et de la denture dite « de champ » de la roue de cou-
ronne, ou lorsqu’on diminue ceux de la roue de couronne et
du pignon de transmission.

175, Sodt a déterminer les nombres de dents des roues et
pignons formant le ronage de la sonnerie d’'une horloge da
quarts devant marcher 8 jours (systéme & rateau).

Solution. — Le rouage du mécanisme de sonnerie d’une
telle horloge est formé (fig. 38) d'un barillet A engrenant
dans le pignon a d’une roune intermédiaire B, qui méne a
son tour le pignon b de la roue des chevilles G engrenant
elle-méme dans le pignon ¢ de la roue d’arrét D, laquelle
conduit le pignon o de la roue de délai E qui actionne enfin
le pignon e du volant V.
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Lorsque ce rouage est laissé libre a I'instant ou la sonne-
rie doit s’effectuer, le volant tourne avec une certaine vitesse
réglée par la dimension de ses ailes, qui éprou-
vent de la part de I'air une résistance propor-
tionnelle a leur surface. La vilesse du volant
détermine les intervalles entre les coups de la
sonnerie. La roue des chevilles porte, comme
son nom lindique, un certain nombre de che-
villes équidistantes sur son pourtour ; ces che-
villes soulévent 3 intervalles réguliers les leviers
des marteaux frappant sur les timbres ou les
cloches. La roue d’arrét porte une goupille sur
sa serge; cetle cheville s’appuie, lorsque la
sonneric est a I'état de repos, sur une piéce
d’arrét qui maintient le rouage immobile. Au
moment de’ la « préparalion », cetle piéce est
écartée par la minuterie de I'horloge et le rouage exécute un
certain mouvement jusqu’a ce qu’une goupille portée par la
roue de délai vienne s’appuyer a son tour contre un autre

Fig. 38.

levier, qui s’écarte ensuite lentement jusqu’au déclanchement
définitif du rouage, et I'horloge commence a sonner.

Les conditions que doit remplir ce rouage, sont les sui-
vantes :

1° La sonnerie doit naturellement se produire pendant la
durée totale de la marche de I'horloge ;

2° La sonnerie (heures ou cadence des quarts) doit s’effec-
tuer & intervalles réguliers, sans précipitation ni trop lente-
ment, de facon a ce que l'on puisse facilement compter les
coups,

3° La goupille de la roue de délai doit reprendre toujours
la méme position d’arrét, de maniére qu’elle ait environ un
demi-tour a exécuter au moment de la préparation de la son-
nerie.

Cette derni¢re condition est motivée par la sécurité du
fonctionnement et pour éviter I'archoutement de cette gou-
pille avec la picce d’arrét pendant leur mouvement simultané.
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Ce fait oblige nécessairement & ce que les nombres de tours
des mobiles de ce rouage soient toujours entiers et non frac-
tionnaires, afin que les diverses chevilles reprennent toujours
leur méme position relative a I'arrét.

Calculons d’abord le nombre de coups que doil marquer
Phorloge pendant douze heures, en ne tenant naturellement
pas compte du double coup des quarts (cadence). La somme
des douze heures donune :

14+243+44.....+ 12 = 78 coups

et les quarts

13

(1 + 2+ 3)12 = 72 coups,

ensemble donc 150 coups.

Si la roue des chevilles porte dix goupilles, elle exécutera
donc 15 tours en douze heures, ou 30 tours en vingt-quatre
heures, ou encore 210 tours pendant les huit jours que doit
marcher 'horloge.

Admettons que pendant ces huit jours le ressort de barillet
puisse se développer de 1,8 tours. Nous aurons

n" AB 240 |
71- == ”—[}' == r‘\r = 00.

La roue des chevilles accomplira done 50 rotations pen-
dant que le barillet en fait une. Choisissant des pignons de
12 et de 10 ailes, on poscra '

50 x< 12 x< 10 = AB,
ou, en décomposant ces nombres en facteurs premiers,
2V >3 >0 9 = AB,
dot, par exemple,
A
B — 3 > H2 —= 75,

I

Le barillet aura done 80 dents et la roue intermédiaire 75.
Pour le caleul des nombres de dents des autres roues, con-

venons de faire exéeuter au volant 90 tours pendant un coup



— 153 —
de la sonnerie; nous aurons en conséquence, pendant un tour
de la roue des chevilles, 900 tours du volant el on posera :

n" _ CDE

—_—
n ~ cde 00

Prenons trois pignons de 7 ailes, il viendra
900 > 7 >< 7> 7 = CDE
ou, décomposant en facteurs premiers,
22 >< 3% >< 5?2 >< 73 = CDE.

On peut oblenir avec ces facteurs les trois groupes
C=2XxXb5x7=170
D=2x<3x7="70
E=3x7 = 673.

Ces nombres remplissent bien la condition énoncée ci-des-
sus ; chacun des trois pignons exécutera un nombre entier
de tours a chaque coup de la sonnerie et les goupilles des
roues d’arrét et de délai reprendront toujours la méme posi-
tion aprés chaque indication d’heure ou de quart.

Remarquons que, pour faciliter la mise en place des mo-
biles de ces rouages, chacune de ces roues est repérée avec la
suivante. :

Dans les systémes de sonnerie avec roue de comple ou a
chaperon, le mobile portant la roue de compte doit naturel-
lement exécuter un tour en douze heures ; si celte piéce est
portée par la roue intermédiaire, il faut avoir égard i ce fait
pour la détermination des nombres de dents de la premicre
section du rouage, comme du nombre des chevilles action-
nant les marteaux. Les calculs se font du reste d’une maniére
identique.



CHAPITRE 1V
DES ENGRENAGES

176. Définition. — La théorie des engrenages a pour objet
I’étude de la transmission du travail mécanique d’une roue a
une autre.

177. Supposons d’abord que nous n’ayons qu’une seule
roue engrenant dans un pignon et qu’au lieu de la force
compliquée du ressort nous ayons un poids P (fig. 39) agis-
sant par l'intermédiaire d'un fil mince et flexible sur un cy-

......... lindre de rayon égal a Punité et fixé
ST concentriquement i Paxe de la roue.
‘ Admettons de méme que la force
résistante soit représentée par un
poids Q suspendu de la méme fagon
que P a un cylindre ajusté sur Paxe
du pignon et de rayon égal & Punité.
En imaginant encore ce systéme
animé d'un mouvement uniforme,

Pengrenage sera parfait si, a n’im-

Fiz. 39.

porte quel instant du mouvement,
le travail de la force P est égal et de sens contraire au travail
de la force Q, le rapport des forces P et Q) étant convenable-
ment élabli.

Comme ces forces agissent dans la direction méme du
chemin parcouru par leur point d’application, le travail mé-
canique effectué a pour mesure le produit de I'intensité de
ces forees par le chemin parcouru (39).
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Si le rapport des forces P et Q est bien choisi, leur gran-
deur peut &tre arbitraire et, en conséquence, on peut les sup-
poser trés petites et méme les négliger. C’est la la base de
cette théorie importante exposée en cinémaltigue.

178. On peut aussi faire abstraction du mouvement et s’at-
tacher plus spécialement a la transmission de la force.

Nous examinerons les engrenages a ce double point de
vue.

179. Ezamen pratique d'un engrenage. — Plagons une roue
et un pignon dans un « compas aux engrenages » de facon
que les deux mobiles soient suffisamment libres, quoique
sans ébat, entre les broches de 'instrument. Réglons I’écar-
tement des deux mobiles jusqu’a ce que le mouvement de la
roue produise celui du pignon. Imprimons alors un mouve-
ment rapide a la roue: nous constaterons un bon engrenage
si les mobiles conservent suffisamment longtemps ce mouve-
ment et sans autre bruit qu’un certain sifflement aisément
reconnaissable. Le mouvement imprimé doit en outre dimi-
nuer graduellement et non pas brusquement. Remarquons
.qu’afin que cette expérience réussisse convenablement, le pi-
gnon doit étre muni d’une roue faisant Poffice de « volant »
pour que le mouvement se conserve assez longtemps. On
peut examiner un engrenage & ce méme point de vue en pla-
¢ant les mobiles dans le mouvement de la montre et en pro-
cédant d’une manic¢re analogue. On a ainsi constaté si P'en-
grenage lransmet bien le mouvement; examinons mainte-
nant s’il transmet bien la force.

Servons-nous, comme précédemment, du compas aux en-
grenages et placons de méme les mobiles entre les broches
de I'instrument. Créons ensuite une force résistante agissant
sur le pignon el, a cet effet, serrons fortement Pune contre
Pautre les broches entre lesquelles est placé le pignon. L'en-
grenage se trouvera ¢labli dans de bonnes conditions si, en
imprimant un mouvement a la roue, on ne sent aucune se-
cousse dans la transmission et qu'on ait seulement la résis-
tance du frottement a vaincre.



— 156 —

Il faut s’assurer aussi du « jeu » existant entre les dents
de la roue et les ailes du pignon, ainsi que du « jour » né-
cessaire entre les pointes des dents et le fond des ailes du
pignon.

Lorsque I'engrenage est placé dans le mouvement de la
montre, on peul créer une force résistante en appuyant une
fine cheville de bois sur 'extrémité d'un des pivots du pi-
gnon; en faisanl tourner la roue a l'aide d’une autre che-
ville, on pourra s’assurer comme précédemment des qualités
de 'engrenage considéré.

180. Remarquons que, lorsqu’un engrenage transmet bien
le mouvement, il transmet également bien la force et que,
lorsqu’une des conditions est remplie, Pautre Pest aussi. Il
est cependant bon pour un examen attentif de procéder des
deux fagons, car certains défauts se font sentir plus aisé-
ment par Pune que par Paatre des deax méthodes.

181. On constatera que, pour que les expériences précé-
dentes indiquent un bon engrenage, celui-ci doit remplir les
trois conditions snivantes:

1o que la distance entre les centres de rotation de la roue
et du pignon soil exacte;

20 que la forme des dents et des ailes soit conforme aux
profils théoriques ;

30 que les rayons totaux de la roue et du pignon- corres-
pondent au calcul mathématique.

Nous étadierons séparément chacune de ces trois condi-
tions, qui résument a elles seules toute la théorie mécanique

des engrenages,

1o Distance des centres.

182, Rayons primitifs. — Soit deux roues non dentées O
et O (tig. 101 se conduisant 'une l'autre par simple adhé-
rence et sans glissement.

Lorsque la roue O a tourné d'un certain angle ¢ en en-

trainant la roue OV, le point de contact @ est venu se placer
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nique, produit par la main qui P'actionne, a la poulie autour
de laquelle celte corde s’enroule.
184. Examinons en premier lieu le cas de deux poulies
' réunies par une
corde ou une
courroie (fig. 41).
Constatons d’a-
bord que, si les
deux brins ne se
Fig. 8. croisent pas, les
deux roues tour-
nent dans le méme sens; si ceux-ci se croisent (fig. 42), les
roues lournent en sens contraires.

L’angle a cor-
respondant a un
tour de la pre-
miére poulie est
égal 4 27; pour

e, $2. n tours, il est
; 2zn.
De méme, pour la seconde poulie, 'angle « est égal a 2%
pour 1 tour et & 2zn’ pour n’ tours.
On peut donc écrive

2mn r n
2z — r  n

Lorsque n, r et r' sont connus, on a pour n’

, r
n —n—

r
ct si, comme c’est généralement le cas, n est égal a 1, ona
simplement

r
— -
"
Le nombre de tours exécuté par la deaxiéme poulie pen-
dant que la premicre en fait 1, est done égal au rapport des
rayons des deux roues.
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185. Applications. — Un arbre fait 100 tours @ la minute;

il est garni d’une poulie dont le diamétre est égal ¢ o™7o.

Une courroie transmet son mouvement d une poulie de 0”jo

de diamétre placée sur un deuxiéme arbre. On demande le
nombre de tours faits par la deuxiéme poulie.
Nous aurions, d’aprés la relation précédente :

, 100 >< 0,70

o 0,40

b

puisque
n = 100; 2r = 0,70 et 20" = 0,40,

et, calculs faits:
n' = 175 tours.

Une poulie de 0™80 de diamétre exécute go tours d la mi-
nute, quel doit étre le diamétre de la poulie menée, sachant
qu’elle devra exécuter 160 tours pendant le méme temps?

La formule

7

r_n
r n
peut tout aussi bien s’écrire
27 n
- 2,
2r n'
d’ou l’on tire
n
2r' =2r o
en chiffres,
op — 0,80 < 90,
160
et, calculs faits:
2r' = =45,

186. 1l arrive souvent qu’un outil, tel qu’un tour, une
fraiseuse ou une perceuse, a besoin de marcher a des vi-
tesses différentes pour satisfairc aux nécessités du travail.
On installe alors sur l'arbre menant une poulie multiple,
poulie étagée ou cdne de vitesse. Sur I'arbre mené se trouve
également une poulie semblable, mais tournée en sens con-
traire. Il faut alors qu’une corde unique puisse se placer sur
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les différentes paires de poulies qui correspondent. La somme
des rayons de deux poulies correspondantes doit donc étre
constante.

187. Supposons maintenant le cas d’un tour a pied. La
corde de la grande roue est enroulée dans la rainure d’une
poulie de renvoi et transmet le mouvement a Varbre de ce
renvoi. Une autre corde est enroulée dans une autre rainure
du méme renvoi, mais de rayon différent, et transmet le
mouvement de Parbre a la poulic fixée sur le tour. Quel est
le rapport du nombre de tours de la premiére roue a celui
de la derniére?

Désignons d'une maniére générale par

n le nombre de tours de la grande roue;

!

n » » du renvoi;

n" » » de la poulie du tour;
R le rayon de la grande roue;

R’ » de la petite rainure du renvoi;
» de la grande rainure du renvoi;
» de la petite rainure de la poulie;

» de la grande rainure de la poulie.

Nous avons donc (tig. 13):

, R
n = n W’
et de méme
" , r
n —n —
7

ou, en remplagant n’ par sa valeur,

n =n R < =
R 7
Comme, dans ce premier cas, la roue conduit la petite
poulie du renvoi et la grande poulie du renvoi la petite pou-
lie du tour, on obtient le plus grand nombre de tours par-
conru par l'arbre du tour. Il se meut donc avec sa plus
grande vitesse.

Si, par contre, nous conduisions la corde de la grande
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189. La transmission de la force au moven de roues, ou
cylindres roulants, s’entrainant par simple contact, ne peut
guére étre emplovée en pratique, car ladhérence a une limite
peu élevée appelée « force du frottement »; passé cette li-
mite, un glissement se produit.

Pour obvier 4 cet inconvénient, on implante sur la roue
des saillies, qui sont les dents venant engrener dans des en-
tailles pratiquées dans fe pignon. On forme alors ce qu'on a
nommé les ailes du pignon.

Avec cetle disposition, le mouvement des deux roues den-
tées doit se faire d’une maniére identique a celui des cylin-
dres primitivement considérés.

Il suit de la que, dans un engrenage, on peutl toujours
imaginer deux circonférences se conduisant par simple
contact et dans les mémes conditions de mouvement. Ces
circonférences portent le nom de circonférences primitives.

190. On appelle pas de l'engrenage la longueur d’arc me-
surée sur la circonférence primitive d'une des roues, @
partic d’un point d'une dent au point similaire de la dent
snivante. Le pas de l'engrenage doit donc comprendre 'es-
pace occupé par un plein et un vide d’une dent.

Le pas de Pengrenage de la roue doit étre égal a celui du
pignon qu’elle conduit. Désignons ce pas par la lettre p et
appelons en outre n le nombre de dents de la roue et o’ le
nombre d’ailes du pignon.

La longueur de la circonférence primitive de la roue, 2zr,
doit donce étre égale & p >< n, puisque le pas doit étre
compris n fois le long de cette circonférence.

De méme la longuear de la circonférence primitive du pi-
gnon, 2zr', doit étre égale & pn'.

Afin d’obtenir une relation entre les rayons primitifs et les

nombres de dents, divisons Pégalité

2=r = pn

INI r

2t = pn';
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on obtiendra

2mr pn
2zr’  pn’
ou, en simplifiant,
(3) r n
rrow

Les rayons primitifs sont donc proportionnels aux nom-
bres de dents.

191. Calcul des rayons primitifs. — Dans un engrenage ex-
térieur, tel que celui que nous avons envisagé (fig. 39), la
distance des centres des deux mobiles est égale 2 la somme
de leurs rayons primitifs, c’est-a-dire que I’on doit avoir

(i) D:I‘-}-I", .

D représentant cette distance.
Reprenons la proportion (3):

dans laquelle les rayons r et r’ sont quantités inconnues et
les nombres de dents n et n’ quantités connues.
De cette derniére proportion on peut tirer

et, en remplagant dans Pégalité (1) r' par cette valeur, on

a:

n
ou )
D=,2T" +n
n
et
) o D n
n+n'

De méme on obtiendrait

, D n'
®) "= +
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192. On peut aussi déterminer les valeurs des rayons pri-
mitifs d’un engrenage par le raisonnement suivant : ces
rayons devant étre proportionnels aux nombres de dents des
roues, imaginons la ligne des centres D divisée en autant de
partics que comporte la somme des nombres de dents des
deux roues de I'engrenage, donc en n + n’ parties. Une de
ces divisions vaudra par conséquent

D
n+ n
Le rayon de la roue devra étre égal & n divisions, donc
. Dn
“n+n
et le rayon du pignon en vaudra naturellement r’, soit
, Dn
r'= —.
n+n

193. Application numérique. — Un barillet de 80 dents
doit engrener dans un pignon de 10 ailes, quels doivent &tre
les rayons primitifs des deux mobiles, sachant que leur dis-
tance des centres est de 11,565 mm.?

En remplagant, dans les formules (5) et (6), les lettres par
leurs valeurs ci-dessus, on aura:

y 10 11,565 > 10 11,565
. x4 —_ b —_ b
rto= A,505 XX oG = 90 =79
et
R RO 11,500 > 80 11,565 >< 8
ro= S0 X g = 90 = 9 '

Ces deux calculs donnent:

r'= 1,285 mm.
r —= 10,28 mm.
Comme vérification, on doit avoir
D=r + r =10,28 4+ 1,285 = 11,565.
191, Le cas des engrenages extérieurs est celui qui se preé-
sente le plus généralement en pratique. Dans ce systéme,
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nous remarquerons que le mouvement des deux mobiles
s’effeclue en sens contraires; lorsque la roue est animée
d’un mouvement a droite, le pi-
gnon possédera un mouvement
a gauche!.

195. Lorsqu’on place le centre
de rotation du pignon dans Iin-
térieur de la circonférence de la
roue (fig. 45), les engrenages ainsi
construits prennent le nom d’en-
grenages intérieurs. Dans ce cas,

le pignon acquiert un mouvement
dans le méme sens que celui de Fig. 48.
la roue. :

La distance des centres est alors égale a la différence des
rayons primitifs des deux roues. Donc

(7 D=r—r"

Si PPon connait la distance des centres et les nombres de
dents de la roue et du pignon, on peut calculer la valeur
de leurs rayons primitifs d’'une maniére analogue a celle
qui nous a servi & déterminer celle des engrenages extérieurs.

Nous avons la proportion (3)

r n
’7 = ’7’
d'on
, rn
r — —-
n
et
’ !
rn n
D=r——=r{(1—-
n n
ou encore
4
n—n
D=, (222,
n
! On est convenu d’appeler mouvement & droite celui qui s’effectue dans

le méme sens que cclui des aiguilles d'une montre, avec le cadran en face.
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d’ou l'on tire
n
8 r = _—
( ) n —n
D’une maniére analogue, on arriverait a

(9:) r =D __Il -
n—n
196. Application numérique. — Prenons comme exemple
numérique celui d’une roue de 120 dents engrenant inté-
ricurement dans un pignon de 11 ailes, la distance des cen-
tres étanl de 8,75 mm.

L’application des formules (3) et (9) donne:

n' 14 875 >< 11
= —_— =8 ) e
r=D i = AP T 106
et
n - 120 8,75 >< 120
= —_— 8 . = 2 M
r=D =8 06’
calculs faits, on arrive &
r' =1,156 mm,
ro= 9,906 mm.

La vérification doil toujours donner
D=r—r =996 — 1,156 = 8,75.

197. Examinons encore un genre d'engrenage quelquefois
cmployé et que I'on nomme engrenaye a crémaillére. Dans
ce cas, la circonférence primitive de la roue devient une ligne
droite; son rayon est par conséquent infini et le nombre de
ses dents illimité. Cet engrenage peat aussi bien étre consi-
déré comme extérieur que comme intérieur, car la distance
des centres peat également étre

D—== 4+ r' =% —r' = .

Pour déterminer le rayon primitif du pignon engrenant
dans la crémaillere, il sutfit de connaitre le nombre de ses
dents et le pas de Pengrenage.

Soit (fig. -16) ab le pas d'un de ces enzrenages et posons

ab = z\,
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appelons n' le nombre d’ailes que doit avoir le pignon; la
circonférence primitive aura alors pour valeur:

2zr' = An',
ce qui donne
. An’
10 r== .
(10) 2%

198. Ezemple numériqgue, — Soit 2,8 mm. le pas d’un en-
grenage a crémaillére, le pignon devant avoir 12 ailes, quel
doit é&tre son ravon primitif?

La formule (10) donne

, An' 2,8 <12 286

ro=:= =

2z 2>< 3,146 3,1416

= 5,317 mm.

Le rayon demandé doit donc étre

1

r’ = 5,347 mm.

199. Application de la théorie des rayons primitifs aux
échappements. — La théorie des engrenages ne trouve pas
seulement son
application
dans les roua-
ges, mais en-
core chaque
fois qu’il ’agit
de la trans-
mission de

mouvements

Fig. 46.

derotation au-

tour de deux axes fixes. Elle peut donc étre appliquée dans
des cas spéciaux tels qu’on en rencontre dans I'étude des
échappements, des mécanismes de répétition, ete.

Il arrive parfois, et surtout dans ces derniers cas, que 'on
connaisse la distance des centres de rotation et le rapport
des angles parcourus dans le méme temps par les mobiles
considérés et que Pon ait a déterminer leurs rayons primitifs
dans le but de rechercher la forme Ues surfaces en contact.
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La formule (1) nous donne la proportion

r a'

= —

T a
qui indique que les rayons primitifs sont inversement pro-
portionnels aux angles parcourus en temps égaux quelcon-
ques.

De plus on doit avoir, lorsque les rotations des deux mo-

biles ont lieu en sens contraires,

!
D=r+r,

et, lorsqu’elles ont licu dans le méme sens,
D=r—r.

En effectuant des opérations identiques a celles que nous
avons indiquées (191), on arrive aux résultats suivants:
Engrenage extérieur :

’

N 24
(1) r=birv
et
f—p_* .
(12) r—>D i

Engrenage intéricur :
(1) r=D——s

el
«

(1%) rr=D——:-
a — &

200. Exemple numérique. — Soit a rechercher les rayons
primitifs d’une roue d’échappement et de I'ancre, sachant
que, pendant que la roue parcourt un angle de 10° = a,
Pancre tourne d'un angle de 9° = «'. Soit en outre la dis-
tance des centres D == 100 mm.

Remarquons que, la roue étant animée d’un mouvement a
droite, I'anere posséde un mouvement a gauche lorsque la
dent agit sar le levier de sortie, et un mouvement a droite
lorsqu’elle agit sur le levier d'entrée. Le premier cas est
donc celui d’un engrenage extéricur, tandis que le second
est assimilable & celui d'wn engrenage intéricur.
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Les formules (11) et (12) nous donneront:

o' 9 9 .
r=D T 0T =10 = T
et
a 10 10
"= _— = _— = — = H212
r=>D o 100 T 100 m = 92 /19.
Les formules (13) et (14) nous donneront ensuite
«' 9
r_-Da‘_a‘,_wOw__9 100 >< 9 = 900
et
=D —% _ =100 _10__ 100 >< 10 == 1000
T T a—a 10 — 9 - )

20 Forme des dents et des ailes.

201. Etude générale de la transmission de la force dans les
engrenages. — Dans le chapitre des forces motrices, nous
avons comparé I'énergiec déployée par un ressort moteur a
Ieffet produit par un poids placé a extrémité d’un bras de
levier égal a 'unité de distance, le systéme étant en équi-
libre (85).

Ce poids fictif F représente le moment de la force par
rapport a I'axe autour duquel cette force exerce son action.

Au moyen de I'engrenage, cette action est transmise au
deuxiéme axe el le probléme actuel consiste a rechercher le
moment F’ d’une force qui, par rapport au second axe, ferait
équilibre au moment F.

202. Supposons d’abord que le point de contact de a dent
de la roue avec laile du pignon se trouve sur la ligne des
centres (fig. 47), et envisageons la roue O comme un levier
a I’élat d’équilibre. Ce systéme remplit en elfet toutes les
conditions relatives au levier: le point d’appui est 0, la
puissance F; la résistance est celle qui provient de la roue
O’ et dont nous avons a rechercher le moment.

Cette résistance est appliquée au point de contact ¢ de la
dent de la roue et de Paile du pignon; elle est dirigée nor-
malement aux surfaces en contact; ici perpendiculairement a
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la ligne des cenlres et par conséquent suivant ¢ N. Elle agit
ainsi en sens contraire de la foree F.

Fig. 47.

I.e bras de levier (46) de la force N est Oc = r, son mo-
ment est donc
N > r,
et, & cause de Péquilibre, on doit avoir (16):

(15) F = Nr,

puisque le bras de levier de la force F est égal a 'unité.

D’autre part, le pignon est sollicité par deux forces, 'une
I, qui est le moment résistant a déterminer; lautre N’
provenant de la dent de la roue O et dirigée, de méme que
la force N, dans le sens de la normale commune au point
de contact.

Puisque le pignon est, aussi bien que la roue, a 'état
d’équilibre, on aura d’une maniére analogue l'égalité des
moments:

(10) ' —= N r

En divisant les équations (15) et (16) membre & membre,
on a
F Nr
k N
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Les forces normales N et N’ sont égales, puisque leurs
effets se détruisent; en conséquence on obtient simplement

F r
(17) }T,' j— ;_—,’
d’ou 'on tire la valeur cherchée
. rl
18 F = F —.
(19) ,,
A cause de la proportion (3) :
r n
i
on peut encore écrire
n'
19 F' = F —.
(19) 2

203. Si, par exemple, le moment de F est égal a 4000 gr.,
le nombre de dents de la roue n = 80 et le nombre d’ailes
du pignon n' = 10, la formule (19) deviendrait

10

F' = 4000 30 = 500 gr.

Un poids de 500 gr. suspendu & 'extrémité d’un bras de
levier de 1 mm. du centre du pignon ferait donc équilibre a
un poids de 4000 gr. suspendu a la méme distance du centre
de la roue.

Remarquons a ce propos que, si la force a diminué pen-
dant sa transmission et n’est plus, par rapport au pignon,
que la huitiéme partie de ce qu’elle était par rapport a la
roue, la vitesse du dernier mobile est par contre augmentée
el devenue huit fois plus considérable.

204. En supposant que le calcul précédent se rapporte a
I'engrenage d’un barillet avec le pignon de centre, recher-
chons maintenant le moment F’ de la force qu'il faudrait
appliquer & la roue moyenne pour faire équilibre au moment
F de la force du ressort de barillet.

Nous avons vu, dans le cas précédent, qu'en multipliant le

’

n .
moment F par le rapport —, on obtient le moment de la force
n



— 1712 —

appliquée a la roue de centre; en multipliant donc cette der-

"

. n . .
ni¢re valeur par le rapport — du nombre d’ailes du pignon
n
1

de moyenne au nombre de dents de la roue de centre, on
obtiendra la valeur cherchée, soit

n' n"

n n,

(20 F =

205. On pourrait continuer ce raisonnement pour un nom-
bre quelconque de roues. Ainsi, le moment F'v qu’il faut ap-
pliquer & la roue d’échappement pour faire équilibre au mo-
ment de la force du ressort, sera exprimé par

nn

. . n'n" n"n

(21) Fv = F
: nongongn
206. Choisissons comme exemple numérique le cas trés

fréquent:
N 10 > 10 10 7 H
Fv = 4000 S - x — x i = - gr.
80 < 80 x 7O x 70 6

La force est devenue 4300 fois plas faible, mais la vitesse
du dernier mobile est 4800 fois plus considérable. — Ce qui,
en mécanique, se perd en force, se gagne en vitesse et réci- .
proquement.

207. Nous venons d’étudier la transmission du moment de
la force d'une roue & une autre, en admettant le point de
contact des mobiles sur la ligne des centres.

Examinons maintenant dans quelle condition ce point de
conlact peut se trouver en dehors de cette ligne, de ma-
niere que le moment de force transmis conserve a chaque
instant la méme valeur que celle qu’il posséde lorsque le
contact a lien sur la ligne des centres.

Autrement dit, la question consiste a former les dents et
les ailes de facon que la transmission de la force soit cons-
tante. Il faut donc que dans n'importe quelle position du
mouvement la valeur donnée par la formule (19),

'

F’ = l‘ -

n
reste la méme.
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208. Supposons que la dent de la roue et 'aile du pignon
soient formées de lelle facon qu’en un instant du mouvement
leur contact se trouve au point ¢ (fig. 48), silué en dehors

' de la ligne des centres.
Recherchonsdanscette

4 position quelconque la
#— valeur du poids F’ qui

LY+ ferait équilibre au

poids F, ces deux for-
- ces étant placées 4 I'u-
nité de distance des
axes.

La normale au point
c, suivant laquelle
s’exercent les actions
réciproques de la dent
sur laile et de laile
sur la dent, est néces-
sairement normale &

Fig. §8. la fois a la courbe de

la dent et & la forme

de l’aile, puisque ces deux lignes sont tangentes en ce point;
elle est dirigée suivant la droite NN'.

Comme dans le cas précédent, les deux roues peuvent étre
assimilées a des leviers. La roue O est en effet sollicitée par
deux forces : 'une I, tendant a lui imprimer un ouve-
ment & gauche; son moment est F >< 1, soit I; l'autre N,
dirigée en sens opposé, provient de la réaction de laile du

- pignon; son bras de levier étant la perpendiculaire Ob, son

moment est
N >< 0b.

A cause de I'équilibre, on aura (i6)
N :
(22) F = N >< 0.

Le pignon est également sollicité par deux forces; 'une
F', dont le moment est F’'; Pautre, provenant de Ia pression
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que la dent exerce sur laile au point ¢ suivant la direction
normale ¢ N’, a pour moment

N’ < O'c.

Comme le sens de cette derniére force est inverse de celui
de F', I'équilibre est produit par I'égalité des moments:

(23) F' = N < O'c
Divisant P’équation (22) par (23), on a
F N.Ob

F = N.O¢

Comme Péquilibre existe dans le systéme, il fautl que les
forces N et N’, qui ont méme alignement, soient égales; on
a par suite en simplifiant:

F 0b

[T

Les deux triangles Oba et O’c¢’a sont semblables; leurs
cdtés homologues donnent la proportion

0b r
O¢ — 1
mais comme (3)
r n
=51,
r n'
on aura aussi
Obh n
Oe 0
Par suite,
F n
TR
d’ot 'on tire la valeur
’
oo
n

209, Cette valeur de F' est done identique a celle que nous
avons déterminée dans le cas précédent et la force trans-
mise d'une roue & l'autre reslera constante si la normale
commune au point de contact de la dent et de 'aile passe,
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dans n’importe quelle position du mouvement, par le point
de tangence des circonférences primitives.

210. En résumé, nous pouvons déduire de la démonstra-
tion précédente la régle suivante, qui est la base de la déier-
mination des formes de contact des dents et des ailes:

Pour que la transmission de la force par les engrenages
demeure constante, il faut que les surfaces frottantes des
dentures soient formées par des courbes telles qu’d un ins-
tint quelconque du mouvement la normale commune au
point de cortact passe toujours par un méme point de la
ligne des centres, lequel est le point de tangence des circon-
Seérences primitives.

211. Il résulte de cette loi que, lorsque le contact a liew
sur la ligne des centres, ce point se confond avec le point de
tangence des circonférences primitives.

212. Remarquons que, si la normale coupe la droite OO’
entre les points O et O, 'engrenage est extérieur et le mou-
vement des deux mobiles a lieu en sens contraires.

Si la normale coupe la droite OO’ en dchors des points O
et O', Pengrenage est intérieur et le mouvement des deux
roues a lieu dans le méme sens.

Si la normale coupe la droite 00" par le point O’, le rayon
r' devient nul et on a:

FF=F-=-=0;

wlo

la transmission du mouvement et de la force est impossible.
Si, par contre, la normale coupe la droite OO’ par le point
O, on a dans ce cas r =0 et par suile :
’
.r
"= F 6 = &,
la force F’ devient infiniment grande, mais la transmission
du mouvement est tout aussi impossible, puisque la circon-
férence primitive de la roue s’annule.
Si, enfin, la normale était paralléle & la droite OO, on
aurait alors :

F' = F = F.

sls
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Ce cas pourrail se présenter & la levée d'entrée de I'échap-
pement & ancre, lorsque la roue d’échappement doit par-
courir le méme angle a que 'ancre qu’elle conduit; on a
ainsi (200) :

«a

r=D—-% —pr—=p-2% —_pk
a— o « — « 0

les rayons primitifs sont alors infinis.

213. La loi que nous avons formulée (210), fait comprendre
dés maintenant que le probléme qui a pour objet la recherche
des formes des dents et des ailes, .est susceptible d’une
grande variété de solutions, car on peut donner a la denture
del'une des roues une forme quelconque et rechercher pour les
dents de P'autre roue une courbe telle qu’elle satisfasse, par ses
contacts successifs avec la premiére, a la condition énoncée.
Cependant, les lois de la résistance des matériaux, l'usure
des surfaces frottantes, les inflexions des courbes, sont autant
de causes qui font pratiquement rejeter 'emploi de nombre
d’entre elles.

’
. n .
214. Remarquons encore que la formule F' — F; est in-
dépendante de la valeur absolue des rayons primitifs r et r’
et ne dépend par conséquent que du rapport de leurs circon-
férences primitives.

Détermination des formes de contact
dans les engrenages.

215, 1l y a plusicurs méthodes servant a la détermination
des surfaces frottantes des dents et des ailes ; la base de ces
diverses constructions repose généralement sur la loi que
nous avous énoncée (210). Nous exposerons ici quatre d’entre

clles.
216. 1o Méthode graphique. Engrenage extérienr. — La

condition fondamentale, que la normale commune au point
de contact des deux formes gui se conduisent, doit constam-
ment passer par le point de tangence des circonférences pri-
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On peut ainsi délerminer autant de points que 'on veut,
et, en les reliant ensemble par une courbe continue, on ob-
tiendra une forme telle que DC, possédant la propriété de
pouvoir conduire la courbe AB de telle fagon que la trans-
mission du mouvement soit uniforme.

Si I'on conduit la courbe AB de facon que le point M, qui
appartient a la fois a cette courbe et a la circonférence pri- -
milive du pignon, vienne se présenter & la place du point a,
le point N, qui appartient a la courbe cherchée et 4 la circon-
férence primitive de la roue, devra entrer en contact avec le
point M.

1l suit de la que l'on a:

arcaM = arca N,

et aussi que, lorsque le contact a lieu sur la ligne des centres,
il se trouve au point de tangence des circonférences primi-
tives.

217. Engrenage intérieur. — Pour un engrenage intérieur,
on détermine la courbe de contact de la méme fagon que pour
un engrenage extérieur.

On décrit les circonférences primitives O et O’ tangentes
au point a (fig. 50) et la courbe donnée AB, que nous sup-
poserons étre de nouveau celle du pignon. En menant du
point a la normale a la courbe, on détermine le point de
contact 1 correspondant a la position donnée.

Indiquons ensuite sur les deux circonférences des arcs
égaux ab el abd’, ac et ac', cte., puis reportons les angles
que forment les normales 5" 2', ¢’ 3, etc., aveclesrayons ' O’,
¢ 0', elc., aux points b, ¢, etc.

Faisant ensuite 62 = " 2", ¢3 = ¢'3', elc., nous déter-
minons les points 2, 3, ete., appartenant a la courbe cherchée.

La seule différence de ce tracé avec le précédent réside
donc dans le fait que, pour I'engrenage extérieur, on porte
les angles 2°6"0, 3" ¢" O, ete., sur le prolongement des
rayons U b, Oc, elc., de la roue, tandis que pour 'engrenage
intéricur on porte ces angles contre les ravons eux-mémes.
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pement dans les piéces dites & « tourbillon » offre un exemple
de ce mouvement. La roue est vissée sur la platine de la
montre ; son mouvement est donc nul par rapport a celle
platine. Le pignon d’échappement, pivoté dans une cage
mobile, tourne autour de son centre et simultanément avec
la cage, dont le centre de rotation est aussi le centre de la
roue de secondes.

Le principe de la méthode des enveloppes repose sur ce
genre de mouvement.

Adoptons, en effet, une forme quelconque d’aile; en repré-
sentant le pignon dans diverses positions successives de son
mouvement autour de la roue, nous obtiendrons la forme de
la dent en réunissant, par une courbe tangente, les diverses
positions qu’occupera 'aile pendant ce mouvement,

On peut donc dire que la dent est « 'enveloppe » des dif-
férentes positions occupées successivement par 'aile pendant
le mouvement du pignon autour du centre de la roue. De
cette facon, la dent reste constamment en contact avec
laile et la transmission de la force s’effectuera sans perte.
Le mouvement de la roue étant uniforme, celui du pignon le
deviendra par suite aussi.

Prenons quelques exemples.

220. La section transversale de l’aile du pignon d’un
engrenage @ lanterne est un cercle dont le centre est situé
sur la circonférence primitive: soit a déterminer la forme de
la dent.

Si (fig. 52) la circonférence passant par les points 0, 17,
2", 3",..... est la circonférence primitive de la roue et O,
A B celle du pignon, et si cette derniére se meut sans glisser
autour de la circonférence primitive de la roue, les centres
successifs du pignon occuperont tour a tour les points 0', 1',
2', 3',....... En figurant alors les positions correspondantes
de l'aile du pignon, dont les centres doivent occuper les posi-
tions 0, 1, 2, 3,....., et en menant la courbe a, b, ¢, d,....
tangente a l'aile dans ses diverses positions, on obtiendra la
courbe cherchée de la dent.
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le moment de la force transmise ne sera plus exprimé que
par la valeur

0'b

U_b)

abstraction faite des frottements. On reconnait ainsi que dans
'engrenage a lanterne le contact de la dent et de Paile doit
commencer trés prés de la ligne
des centres! et que la conduite
s’effectue par conséquent presque
enliérement aprés le passage de
cette ligne.

Remarque. — Si la normale
passait par le centre O’ du pi-
gnon, le mouvement deviendrait
impossible; si elle passait au
dela de O’, le pignon tournerait
en sens conltraire du mouvement
indiqué par la fleche et I'engre-
nage deviendrait par le fait «intérieur ».

222. L’engrenage & lanterne peut étre inté-

FF=F

Fig. 53. i

! Le contact de la dent avec I'aile commence, en effet,
un peu aprés le passage du centre du fuseau sur la ligne
des centres; exactement, il

doit commencer au point de 7

rebroussement géométrique de :
Iépicycloide de la dent. iF
Belanger, dans son Traité
de cinématique, indique, a ce sujet, ce qui suit :
On peut déterminer trés approximativement
la distance entre la ligne des centres et le point
de rebroussement, origine du profil de la dent, &
I'instant oi commence le contact de cette dent et
du fuseau. Soit X (fig. 54) le point de rebrousse-
ment & cet instant. La normale «n ce point, com-
Fig. 5. mune & la dent et au fuseau, passe au point de
contact A des cercles primilifs et au centre O
du fuseau. La distance OX est tout & la fois le rayon du fuseau et le
rayon de courbure de I'épicycloide NO au point O; désignons-la donc par o.
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rieur et permet alors deux dispositions, suivant que la roue
intérieure ou pignon porte les fuseaux et I'autre les dents,
ou que la grande roue porte les fuseaux et le pignon les
dents.

223. Soit encore, comme deuxiéme exemple d’application
de cette construction, la drgite AB donnée comme forme
d’aile du pignon et soit & déterminer la courbe de la dent de
la roue (fig. 55).

Pendant le mouvement de la circonférence primitive du
pignon autour de celle de la roue, la droite A B occupera
successivement les positions A’ B’, A" B"; A” B”, etc. Des
points de tangence 1, 2, 3, 4, etc., abaissons respectivement
les perpendiculaires a ces droites et, par les points a, b, ¢, d,
ainsi obtenus, faisons passer une tangenle aux positions
successives de la droite AB; nous obliendrons alors la forme
de la dent.

Remarquons que, si la roue est animée d’un mouvement a
droite, la position A B'™ peut devenir impossible pour la
transmission du mouvement, par la raison que la roue
pourrait alors tourner sans conduire le pignon. Ceci nous
montre encore qu’il existe des limites au dela desquelles la

La distance AQ est celle qui, dans la formule citée dans le texte,
n R’
p=n + R’ + 2 i"

est désignée par n, et la distance AX, égale 2 p — n, esl & trés peu prés la
distance cherchée, parce que I'angle de XO avec la ligne des centres différe
trés peu d'un angle droit (si dans la figure il en différe sensiblement, ce
n’est que parce que la grandeur OX du rayon du fuseau y est exagérée
pour éviter la confusion des lignes). Or, la formule précédente doune :

—n R’

o—n __ n _
TIR 2R

_ (4
R~ R4EZR IR F2 iU

d'on @

Tel est le rapport de la distance AX cherchée au rayon o du fuseau.

Suivant qu'on fait

R’
-R' =1, 2, 3, ’l, ..... o,
on trouve :
0 —n__ 11 3 2 1
P N N 2°
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B" C",.... étant des positions de la tangente, on doit avoir :
B'C' =B C;B'C" = BC; elc. '

La courbe CB'B"..., sur
laquelle roule la tangente,
est la développée de CC'C"...

Le point C ou la dévelop-
pée renconlre sa dévelop-
pante, est Vorigine.

'227. Pour les engrenages

Fig. 56. a développantes de cercle,

on adopte pour dent mobile

la développante d’un cercle quelconque concentrique et inté-

rieur au cercle primitif de une des deux roues. Le profil

de la dent correspondante pour l'autre roue se délermine
alors d’'une maniére fort simple.

Soit donnée la développante D’ D' du cercle E' E’ (fig. 57);
pour déterminer le point de contact M de cette courbe et de
la forme cherchée, menons la normale A A’ du point de tan-
gence des circonférences primitives ; par construction, cette
normale est en méme temps tangente au cercle « développé »
E"E’. Or, si des centres ) et O’ nous abaissons des perpendicu-
laires OB et O’ B’ sur cette normale, nous obtiendrons deux
triangles semblables pour lesquels les cotés homologues sont
dans le méme rapport. Mais les cotés @ O, a O’ et O’ B' sont
constanls comme élant des rayons de cercles invariables ; il
faut donc que OB le soit aussi. Par conséquent, la normale
AA’" de la courbe DD cherchée reste toujours a la méme
distance du centre O et elle enveloppe par suite uncercle E E
concentrique, intéricur au cercle primitif de la roue et dont
le rayon se trouve avec celui de E' E’ dans le méme rapport
que ceux des cercles primitifs eux-mémes. La forme de la
dent est donc une autre développante de cercle.

Le point de contact se trouvant en un instant quelconque
sur la ligne A A, cette droite en est le liecu géométrique.

Ainsi, dans Uengrenage a développantes de cercle, le lieu
des points de contact est la tungente commune aur deux
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cercles de construction. La normale commune conserve donc
. e Ld
une position fixe dans I'espace pendant le mouvement des

deux roues autour de leurs centres respeclifs.

s —

-\\

R

——

'~

’_—-‘"’-"E“" e
- s I

Fig. 57.

Cette droite peut faire un angle quelconque avec la ligne
des cenlres ; 'usage est cependant généralement admis de les
placer & 75° 'une de l'autre (parfois 74 30").

Les avantages spéciaux & ce systéme d’engrenage sont
d’abord que les deux roues étant semblables et les dents ne
présentant pas de changement de courbure au passage de la
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ligne des centres, une dent quelconque conduira 'autre avant
comme apres laligne des centres. De plus, la construction d’une
roue ne dépendant nullement de celle qu’elle doit conduire,
toutes les roues & développantes peuvent engrener ensemble ; le
rapport des vitesses qu’elles prendront est seul & considérer.
C’est une propriété précieuse, qui permet & une scule roue mo-
trice d’en conduire 2 la fois plusieurs autres, ou encore de faire
engrener successivement diverses roues entre elles, comme
c’est le cas dans les tours a fileter. Un autre avantage a consi-
dérer est aussi que la distance des centres peul varier entre
certaines limites, sans que la régularité de I'engrenage en
souffre.

L’engrenage a développantes peut étre intérieur; la forme
des dents, au lieu d’8tre convexe, est alors concave. Ce fait
est un inconvénient qui rend cette combinaison peu fr(quente.
Oa peut, dans ces cas, diminuer la concavité en multipliant
suffisamment le nombre des dents.

228. 4° Méthode des roulettes. — Le principe de cette mé-
thode différe des précédents, mais est tout aussi général.

Imaginons d’abord un polygone quelconque ABCDEF G

(fig. 58), astreint a rouler sans glis-

ser le long d’une ligne X Y. En un

certain moment du mouvement, I’un
des angles A, par exemple, se trou-

vera en contact avec la ligne X Y.
 Pendant le roulement autour de ce

point, tous les points du polygone
et avec eux lous ceux qui, intérieu-
rement ou extérieurement, pourraient étre invariablement
reliés avec lui, décriront des arcs de cercle autour de ce
centre A. Tel, par exemple, le point H, extérieur au poly-
gone, mais invariablement lié avec lui, décrira un arc a b
pendant I'instant du roulement considéré.

Les rayons de ces divers arcs de cercle seront leurs nor-
males et passeront nécessairement par le point A.

Remarquons que la longueur des arcs décrits dépend de
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du pignon et, dans le premier, cette courbe est engendrée
par un point de la circonférence primitive elle-méme.

230. Nous allons maintenant prouver que, dans le roule-
ment, d U'intérieur du cercle de rayon double, le point mobile
parcourt un diamétre. '

Si P'on représente, en effet, une posilion quelconque O",
du cercle mobile pendant son mouvement dans I'intérieur de
la circonférence primitive du pignon, l’angle inscrit A'O'M
a pour mesure la moitié du rapport de 'arc A’ M compris

'
entre ses cotés au rayon !/, A'O’, c’est-a-dire ‘;\,—gf-

On peut, d’autre part, le mesurer comme angle au centre
du cercle O’ par le rapport de I'arc compris A’A au rayon

’
A'O’, donc -‘%}—,

Or, si I’énoncé du théoréme est
vrai, c’est-a-dire si le point A du
cercle générateur se Lransporte
en M le long de la droite A O,
les deux angles A'O'M et A'O’A
doivent élre égaux el se super-
poser ; nous devrions alors avoir
'égalité des mesures : _

AM _ AA Fig. 61. |
A0 T AV )

L’arc A'M est égal, en effet, a I'arc A’A,
puisque le roulement du cercle générateur s’ef-
fectue sans glissement ; les deux rapports sont
donc égaux et le point M se trouve par consé-
quent sur le rayon A O'.

Comme il s’agit d’un instant quelconque du

mouvement, ce point ne quitte donc pas le dia- !
métre AO’, qui est bien la trajectoire cherchée. i

231. Si l'on figure le flanc dans une position quelconque
O’'D (fig. 61), son point de contact M s’obtiendra en lui me-

nant la perpendiculaire A M. L’angle AM O’ étant droit, le
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diamétre différe le moins possible des rayons des roues de la
série.

On rencontre en horlogerie
un exemple de ce cas dans les
engrenages de la minuterie et
de la mise a I’heure. La chaus-
sée conduit la roue de minute-
rie dans laquelle vient aussi
engrener le grand renvoi, le-
quel conduit & son tour le pe-
tit renvoi (173).

Un mouvement inverse se
produit lorsqu’on remet les
aiguilles de la montre a I’heure
et c’est alors le petit renvoi
qui conduit les autres roues.

On peut dans ce cas prendre
le cercle O” moitié du cercle
primitif de la chaussée, comme
forme génératrice des épicy-
cloides extérieures des roues,
et faire rouler ensuile ce méme cercle générateur dans P’in-
- térieur de chacune des circonférences primitives considérées,
atin d’obtenir la forme intérieure des dents; cette forme est
alors une Ahypocycloide (fig. 63).

En pratique, on substitue assez souvent des droites & ces
hypocycloides et on obtient ainsi un tracé général rappelant
celui des engrenages a flancs, quoique incorrect au point de
vue de sa construction.

Fig. 63.

Denbnture.

236. Jusqu’a présent, nous nous sommes occupés unique-
ment de la détermination des courbes, ou profils de contact,
par lesquelles les dents se conduisent mutuellement, sans pré-
ciser les points o elles se terminent. Le moment est venu
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d’étudier les détails relatifs & la distribution des dents sur
leurs roues.

Au point de vue géométrique, une seule dent pourrait, 3 la
rigueur, suffire pour la transmission du mouvement; mais,
en pratique, il en résulterait des enchevétrements et des
impossibités matérielles, indépendamment d’obstacles tout
aussi sérieux provenant du frottement. On munit donc les
roues de plusieurs dents et il est, dés lors, naturel de les
faire toutes identiques. '

Chaque dent a deux profils. A la rigueur, la face posté-
rieure pourrait étre laissée quelconque; telles sont, par
exemple, les dents dites « de loup », de quelques engrenages
de remontoirs. Il arrive pourtant assez fréquemment, en
mécanique, que tantdt une roue méne P'autre et tantdt elle
obéit a son impulsion; parfois aussi le mouvement a lieu
dans les deux sens. Il convient donc de construire les deux
faces pareilles. La dent est alors symétrique par rapport
a un rayon du cercle primitif qui en est en quelque sorte la
bissectrice.

Les dents élant identiques et leur nombre entier, elles
partagent donc la circonférence primitive en un certain
nombre de parties égales entre elles, que I'on appelle le
pas de I'engrenage (190). Ce pas se subdivisc lui-méme en
trois parties, le plein, le vide et le jeu. Le plein est Pespace
mesuré sur le cercle primitif et occupé par la matiére de la
roue; le vide est 'excédent devant rester libre pour permettre
introduction de la dent conjuguée ; le jeu est un vide acces-
soire qui ne semble pas d’abord nécessaire au point de vue
géoméltrique, mais qui, en réalité, est indispensable.

De nombreuses causes rendent le jeu nécessaire au fonc-
tionnement des engrenages: ainsi, 'imperfection de la division
des roues par la machine, les ébats nécessaires aux pivots
dans leurs trous, la dilatation des corps dont sont formés
les mobiles, l'introduction inévitable de corps étrangers dans
les dentures.

237. On peut dire que le jeu est le rapport de 'arc non
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occupé par la somme des largeurs de la dent et de l'aile au
pas de I’engrenage.

Si nous représentons par p le pas de I’engrenage, par a la
longueur d’arc occupée par la dent sur la circonférence primi-
tive et par b la longueur occupée sur cette méme circonfé-
rence par la dent correspondante de I’autre roue, le jeu j
sera exprimé par la formule :

. —a—5b
j—p—a—=}b
P
Si, par exemple, nous avions pour un cas donné
p=6mm,a=28e b =28,
on obtiendrait pour le jeu de engrenage :

._6—28—28 1
I = 6 — 15

238. Pour déterminer la quantité de jeu nécessaire a un
engrenage, on a deux conditions a examiner : d’abord la
solidité de la denture et ensuite 'espace réservé pour les cor-
puscules étrangers, tels que la poussiére ou les particules
qui se détachent inévitablement des surfaces frottantes par
suite de P'usure. Selon le genre d’engrenage, I'une ou l’autre
de ces conditions peut avoir la prédominance dans la cons-
truction.

Ainsi, pour les engrenages de remontoirs, de la mise a
I’heure, de la crémaillére d’une répétition, etc., la condition
inhérente a la solidité de la denture doit évidemment prédo-
miner. Dans I'engrenage de la roue de seconde avec le pignon
d’échappement, il faut nécessairement réserver la place des
corps élrangers.

Les deux mémes conditions doivent également nous guider
pour le choix de la forme & donner 4 la partie de la denture
qui forme ce qu’on nomme le fond des dents. Ainsi, lorsqu’on
désire une denture solide, on choisit de préférence le fond
arrondi, comme fig. G4. Si, au contraire, on veut construire
une denture laissant place aux corps étrangers, on adoptera
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une forme telle que I'indique la fig. 65; dans ce dernier cas,
on peut aussi faire 'engrenage a lanterne.

239. Dans les engrenages des mécanismes de remontoir,
des renvois de minuterie, etc.,
on préléve le jeu a parties égales U
sur les deux roues; dans les en-
grenages du rouage de la mon-
tre, on le préleve sur laile du
pignon seulement, pour la raison Fig. 64.
que ce dernier mobile est exécuté '
en acier trempé et offre par conséquent plus de résistance
que le laiton dont est faite la roue. La solidité de I'aile est
encore augmentée par sa plus grande longueur transversale.

Une autre raison qui fait prélever le jeu sur l’aile, est aussi
que les roues conduisent généralement les pignons, que par
conséquent c’est le profil de la dent qui conduit le flanc de
Paile aprés la ligne des centres.
Il faut donc que la courbe de la
dent ait une longueur suffisante
pour pouvoir conduire le flanc
assez loin et qu’autant que pos-
sible la dent suivante n’ait pas
. besoin d’entrer en contact avant
la ligne des centres. Ceci n’est cependant pas toujours réali-
sable pour les pignons de bas nombres.

240. Pour les mobiles du rouage, la régle généralement
adoptée est de donner pour la roue la moitié du pas a la
dent et 'autre moitié au vide. Les pignons de 6, 7, 8, 9 et
10 ailes auront alors un tiers du pas affecté a laile et les
deux tiers au vide. Aux pignons de 12 ailes et plus on don-
nera les deux-cinqui¢mes du pas pour la largeur de laile et
les trois-cinquiémes pour le vide.

Fig. 65,

Ainsi les engrenages avec pignons de 10 ailes et au-dessous
ont un jeu de

B =161 6 T — T 1T 1
J: 6 - —

( 6

-
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et les pignons de 12 ailes et au-dessus

.12 =112 — ¢/ 12 1
J= /s > /s = elc. = 15

241. Pour les engrenages de renvois, on peut admettre
1/,5 de jeu.

242. Pour ceux du mécanisme de remontoir, on peut se
contenter de 1/, de jeu.

3° Diamétres totaux.

243. Avant d’entrer dans les détails relatifs a la détermi-
nation des diamétres totaux des mobiles d’un engrenage,
nous commencerons par l'étude géométrique des courbes
employées dans les engrenages d’horlogerie. La principale
d’entre elles est, nous le savons, 'épicycloide. Comme avant-
propos a cette question, établissons d’abord la théorie de la
cycloide.

Cycloide.

244. Définition. — La cycloide est une courbe décrite par
un point de la circonférence d’un cercle qui roule sans glisser
le long d’une ligne droite.

Celte courbe est employée dans les engrenages a crémail-
lere (197), qui établissent une liaison entre une translation
uniforme et une rotation uniforme autour d’un axe perpen-
diculaire a la translation. C’est donc le cas particulier des
engrenages autour de deux axes paralléles dans lesquels
I'un des cercles primitifs, ayant son rayon infini, devient une
ligne droite.

245. Tracé de la cycloide. — Soit a décrire par points la
evcloide engendrée par le point A d'un cercle de diamétre D
(fig. 66).

On trace une droite A A’ égale & la base = D de la cycloide.
On décrit le cercle O de diamétre D tangent au point A 4 la
droite A A'. On divise la circonférence génératrice et la base
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en un méme nombre de parties égales, 12 par exemple, que
Pon numérote de la maniére indiquée par la figure. Par le point

O e e e DDt e e e e

Y E MR A o A.'

>
NE
»f
o
L
q_

du centre O, on méne une droite paralléle a la base; cette
droite contiendra les lieux successifs parcourus par le centre
du cercle générateur pendant son roulement. Indiquons sur
cette paralléle les positions du centre O, correspondant aux
positions du cercle lorsqu’il est en contact avec la base aux
points de division, et, de chacun de ces centres, décrivons
des circonférences de diamétre égal a celui du cercle géné-
rateur.

Remarquons que, lorsque le cercle générateur est parvenu
au centre 1, le point 1, de sa circonférence s’est abaissé jus-
qu’en 1 et le point A, dont le mouvement décrit la cycloide,
doit s’étre élevé A une hauteur égale a celle dont le point 1,
s’est abaissé.

Ainsi, dans cette nouvelle position, le point A doit se trou-
ver sur la circonférence dont le centre est en 1, et, en plus,
sur une paralléle a la base passant par 1,.

De la méme fagon nous pouvons déterminer les positions
successives occupées par le point A pendant que le centre du
cercle générateur se trouve en 2, 3, 4, ctc., et, en réunis-
sant tous les points ainsi obtenus par une ligne continue, on
obtient la cycloide A B A’ cherchée.

246. Tracé de la cycloide d'un mouvement continu. — On
comprend que le cercle O étant un plateau circulaire sur la
circonférence duquel est fixée une pointe ou un crayon A
(fig. 66), si Pon fait tourner sans glisser le plateau le long

.
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rayon de courbure au point M de la cycloide AMB; il est
égal & MM’, puisque c’est la longueur du fil déroulé de la
portion de cycloide A M’.
On a donc

AM = MM = 2MP = 4r. sin ¥/, a.

Pour obtenir la longueur !’ de la portion de cycloide A", M’,
nous avons évidemment la différence :

! =4r—4rsint/;e =4r (1 —sin 1/, a).

Epicycloide.

250. Définition. — L’épicycloide est une courbe décrite par
un point de la circonférence d’un cercle roulant sans glisser
sur la circonférence d’un autre cercle.

Le cercle générateur peut rouler soit a 'extérieur, soit a
Pintéricur du cercle directeur ; dans ce dernier cas, I’épicy-
cloide intérieure se nomme hypocycloide.

Nous avons vu que cette courbe est employée comme forme
de dents dans I'engrenage de deux roues tournant autour de
deux axes paralléles.

251. Tracé de l'épicycloide. — Ce tracé est analogue a celui
de la cycloide. Décrivons d’abord du centre C la circonférence
directrice sur laquelle doit rouler le cercle générateur O.
Marquons sur cette circonférence C une longueur A A’ égale
A la longueur de la circonférence du cercle générateur. Ce
dernier étant tangent au point A, divisons sa circonférence
ct la base AA’ en un nombre égal de parties, 12 par
exemple.

Du centre C, décrivons une circonférence de rayon CO;
cette circonférence sera celle des licux occupés successivement
par le centre du cercle générateur; tragons ensuite les rayons
CA, C1,.C2,... etc., prolongés jusqu'a la circonférence
passant par le centre du cercle générateur. Puis décrivons
des points 1, 2, 3,,...... etc., comme centres, des circon-
férences de rayon égal a celui du cercle générateur.
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fixée dans la circonférence O, on comprend qu’en faisant rou-
ler sans glisser le plateau O sur le plateau C le crayon tra-
cera I'épicycloide ABA’ d’un mouvement continu.

253. Mener une normale, puis une tangente & l'épicycloide.
— Des considérations identiques a celles qui nous ont servi
A mener une normale et une tangente a la cycloide, nous
fournissent le moyen de mener ces mémes droites a I'épi-
cycloide.

S’agit-il de mener une normale au point M de I’épicycloide

AMB (fig. 70), nous commengons par

chercher le centre du cercle générateur
. appartenant au point M de I'épicycloide,
i en reportant de ce point M le rayon
' du cercle générateur sur la circonfé-

rence autour de laquelle il se meut
pendant le roulement de son cen-
tre. Du point O, nous figurons la
" Fie.70.  position du cercle générateur et
nous trouvons le point de tan-

gence P des deux circonférences.
Pendant une période de mouvement infi-
» | niment pelite tous les points du cercle géné-

'
.
'
h
'
H
i
'
'
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'
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’
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i rateur, comme aussi ceux qui sont liés
invariablement avec lui, décrivent des arcs
:de cercle infiniment petits. Comme la nor-
‘¢ “male d’un arc de cercle se confond avec le
rayon, nous aurons donc le rayon MP comme normale au
point M de I'épicveloide AMB.

En tracant ensuite du point M une perpendiculaire a la
normale, nous obtiendrons la fangente M T. Cette tangente
devra passer par le point T du cercle générateur, puisque
tout angle inscrit dans une demi-circonférence est droit.

254. Développée et rayon de courbure de l'épicycloide. —
Nous avons vu que la développée d’une cycloide est une
cycloide égale a sa développante et placée de telle facon que
le sommet de la développée coincide avec Uorigine de la déve-
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celui de son cercle générateur, nous voyons que la longueur
de la base de la développante est

RO ==nr

1

et celle de la développée |
R ==r'.

En divisant 'une de ces égalités par l’autre, on obtient

RO =r
RO =r
ou
R _r
R r
D’autre part, on doit avoir encore
R—R =2r,
d’ou l'on tire
oo R—R"
- 2
En substituant,
R 2r
R R—FR
et Re
1) R = RT2r =

Soit, par exemple, R = 60 mm. et » — 20 mm., nous
aurons dans ce cas:

602 3600

R T 60 F 2 < 20 100

et )
, 60 — 36
=—5

= 12 mm.

255. Lelpoint M’ (fig. 71) est le centre de courbure du
point M de I'épicycloide AMB; il est situé sur la développée
A" M AL

Nous avons, en elfet,

arc MP = arc AP,



— 207 —

puisque le cercle générateur a roulé sans glisser sur la cir-
conférence A A’. Or,

arc MP == rea et arc AP = R < angle ACP.
Appelons I’angle' ACP.y et posons

ra — Rr;
on aura donc
r__ T
R~ o

Lorsque le cercle générateur de rayon r’ a roulé sans
glisser sur la base B’ A”,, cette longueur d’arc B’ A", est
égale & = r'. On a aussi

mr' = arc PM’' 4 arc M' P,
puis
arc PPM' = arc P’ A"},
arc PM’' — arc B' P/,
et comme
farc PM’ — r’ >< angle PO'M’,
arc BP' = R'y,
on aura donc
r' > angle PO'M’' = R'y,
d’ou

,

r ____r_
R" 7 angle PO'M’

Mais comme nous avons

’

r r
=R
on aura aussi
T 7
S SE—
« angle PO'M’

d’ou
« = angle PO'M'.
Le point M’ ainsi déterminé appartient donc bien a la
développée.
Comme langle MTP = M'P'P = 1/, « et, comme les
angles en M et en M’ sont des angles droits, les droites M P
et P M’ auront le méme alignement.



— 208 —

256. La droite MM’ représentant le fil développé est le
rayon de courbure du point M de la développante et la lon-
gueur de ’'arc A M’ développé.

Nous avons, en effet,

MM = MP 4 PM';

MP =2r.sinf/;cet PM' = 2r'. sinl/; q,

or
donc
MM =2+ r')sint/; c.
En désignant le rayon de courbure par p et en remplagant
, R—R R 1 R
TR =YV T R¥2)
nous aurons :

R . R+r .
— _ 1, ¢ — 1
) p_3r<1 +R 21‘) sin /._,az_4rR 555N /s @.

Soit, comme exemple numérique, r = 20mm., R = 60 mm.,
« = 60°, nous obtiendrons successivement

R 60 R

R—i-2r—60+40_0’6eti I{+2r_1’6'
R
2] R — A
Vr(1+—pl 2")_40><1,6._b4,

puis
Log: 64 =1,80618
+ log : sin: 1/, @ = 9,69897
log: p = 1,50515, d’ott p = 32 mm.
Pour 1/, « = 90°, le rayon de courbure p —= A”",B — 64 mm.

257. Nous savons que, dans les engrenages a flancs, le
rayon du cercle générateur de I'épicycloide est égal a la moitié
du rayon primitif du pignon, que nous désignerons par r';
on a donc dans ce cas (2)

’

2r=1r'.

Le rayon R prend alors la notation r, rayon primitif de la
roue. L’angle 1/, ¢ est P'angle formé par le flanc de I'aile du
pignon et la ligne des centres.
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Daus ces conditions, la formule (2) devient :

’ : . . 1 .
o-=r ( 1 4+ ! ,) simt/,e=—r"[1 + 7 \sint/, ¢,
“ 7 + I “ r

\ . 1 _.'_ —_

”
ou encore, n et n' étant les nombres de dents (190),
nl
D] .
./ 1 \ ain 1 , /'V + n\.
3 p=r (1 + — —7 | Sin Vouw=r 7 | sin 1, «.
1+ — |+ =
T n \ + n

258. Les formules (2) et (3) font voir qu’a Porigine le rayon
de courbure est nul. Ce fait indique qu’en ce point la courbe
se réunit au rayon primitif de la roue sans qu’il se forme
d’angle brusque. '

Le rayon de courbure augmente ensuite proportionnelle-
ment au sinus de angle formé par le flanc de laile et la
ligne des centres; il devient maximum lorsque I'angle !/, «
égale 90° ; il diminue ensuite et revient & zéro pour !/, ¢ = 0,
c’est-a-dire au point de rebroussement de la courbe.

259. Longueur de 1'épicycloide. — La longueur d’arc d’une
courbe est égale a la longueur du fil développé. Ainsi
{fig. 71) X

arc AM" = MM'" =2 p <l + ]T—_-:{Z ,‘/) sin 1/, «.

On a le plus souvent besoin de déterminer la longueur
d’un arc d’épicycloide compté a partir de son origine ; il faut
donc en déterminer la longueur depuis le point A,”. Pour ce
but, il est également convenable de prendre, au lieu de
I’'angle P P'M’, son complémentaire P'PM’, que nous dési-
gnerons par 1/, 3. Pour le point M”, Pangle !/, 3 devient
ainsi égal & P"A" M, ce qui oblige a changer le sinus en
cosinus.

Pour obtenir la longueur A,"M" de I'épicycloide A" M"A,
remarquons que cette longueur est égale & AA", — A M.
Donc ) . .

= (\’ TR f,. ,;) = (1 TR r 3 ,-/) cos Ly 3

HORLOGERIE THEORIQUE 14
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/:21'(1 +l{—-f-‘?;‘> (1"—(:05'/2'?);

r est ici le rayon du cercle générateur de I’épicycloide AMB
et R le rayon de sa base; comme nous avons (254)

ou

’
»

{,(R’+2r’>etR:R’+2r’,

~

|

r —

—

en substituant ces deux valeurs dans I’équation ci-dessus,
nous obtiendrons la longueur / de I'arc d’épicycloide, compté
a partir de origine, soit :

W =4 (1) (1= o1 )

260. Premidre application. — Une roue de 80 dents peut
conduire l'aile d’un pignon de 10 ailes aprés la ligne des
centres d’un angle 1/, 3 == 34° 45’ 48" (266) ; quelle est la
longueur d’arc de I'épicycloide de la dent a partir de son
origine lorsque le rayon primitif de la roue]est de 10 mm. ?

Solution : le rayon r’ du cercle générateur de I'épicycloide
est 1/, >< 10. Nous avons donc

1+ﬁ":1 +1'—6:1,0025

et

d’ou P'on obtient :
’
, r . R R
ir <1 + W> = 2,0 x 1,0625 = 2,65625.
/

L’expression naturelle de cos 1/, 3 est

y cos '/ 3 = 0,821514,
par suite
Pu I —cost/y 3 — 0,178186.
uis,

R’
+ log: (I — cos ¥/, 3) = 0,25160 —"1
log: /! — 0,67587 — 1,

lng: tr <l + £—> — 0,42427
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d’ou
[ = 0,4741 mm.

Remarque. — La hauteur de l'ogive est égale, dans ce cas,
a 0,42285 mm. Nous indiquons plus loin le moyen de cal-
culer cette derniére valeur (267).

261. Deuxidme application. — Une roue de 60 dents peut
conduire I'aile d’'un pignon de 6 ailes d’un angle 1/, 3 — 42°
15’ 47" aprés la ligne des centres. Quelle est la longueur de
'arc d’épicycloide de la dent, le rayon primitif de la roue
étant de 5 mm. ?

Solution. — Nous avons ici » = 0,25; donc
.rl , .
1+R7:1,05. 1r =1;
cos 1/, 3 = 0,74006
et .
1 — cost/, 8 = 0,25994.
Par suite,
log: 4 r' (1 + ;—> = 0,02119
+ log: (1 — cos 1y B) = 0,41487 — 1
log: I = 0,43606 — 1
! = 0,27293 mm.
Remarque. — 1.a hauteur de l'ogive est dans ce cas égale

a 0,2325 mm.

262. Troisidme application. — Méme probléme pour I'en-
grenage d’une roue de 70 dents dans un pignon de 7 ailes,
I'angle 1/, B étant 39° 55’ 15" et le rayon primitif de la roue
5 mm.

Solution. — Nous avons,

log:4r' (1 + 1,;T> == 0,02119. cos 1/, 3 = 0,76693
log: (1 — cos1/y 3) =0,36749 — 1. {1 —cos!/; 3=0,23307.

log: 1 =0,38368 —1.
et
[ = 0, 24172 mm.
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Itemurque. — La hauteur de l'ogive est, dans ce cas, de
0,21165 mm.

L.e calcul est donc le méme pour tous les engrenages a
flancs et il est inutile de poursuivre plus loin les exemples
d’application.

Rapport du rayon vecteur a langle
formé par le rayon vecteur variable
et le rayon vecteur initial.

263. Le rayon vecteur C M (tig. 72), que nous désignerons
par o, forme avec le rayon vecteur initial CA = R, rayon
de la base, un angle ¢ ; on peut

i concevoir qu'il doive exister une

" relation entre le ravon p et angle
/0. Cette relation est compliquée,

< mais elle a une grande impor-
o tance dans les calculs relatifs a la

o

détermination du ravon total des

roues.
* Si les angles MO'A" = ¢« et
Fig. 72. MCO’" = 3 sont connus, nous

aurons la proportion :

0 sin ¢
- L
r sin 4
d’ont
sin «
0 — I — .
! sin 3

Recherchons maintenant une relation entre
les angles 6 et «, et, & cet effet, projetons le
point M sur la droite C. O’ ; nous formerons ainsi
deux triangles rectangles MEO" et M EC. Dans le premier,
nous avons

ME - rsing,
et dans le second

ME — (R 4+ r—r. cos «) tang. j3,
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d’'ou )
rosine == (R 4+ r——r. cos «) tang. 3.
En divisant par r, il vient :

sin ¢ = (% + 1 — cos u) tang. 3.

Mais
AA" - MAY,

donc

, re==R (0 + 3,

d’onr
b ’. .
A= R¢— 0;

donc

(3) sineae = (l,—‘ + 1 — cos a> tang. <,ﬁ ¢ — 0)-

264. ftemarque. — On peut aussi projeter le point 0

(fig. 72) sur le prolongement de CM et on forme ainsi les
deux triangles rectangles O'HM et O'HC. Dans le premier
cas, nous avons

O'H == r.sin (¢« + ),

et dans le second
OH = (R + r) sin 3,
d’on
rosin (¢ + 4 = (R + rsin 3
En remplagant « par sa valeur,
R .
w-—=— (0 + 3,
i
et, en divisant par r, il vient
. [R . ] n N
sin [7 0+ 3 + ,1] o (,— -+ 1) sin 3,
(qu'on peut aussi écrive :

. R R A R N
(6) sin [—I/—{-(-——l—l)ﬂ 'r(—-}—i)smﬂ.
r I / N ,

265. Le caleal des équations (51 et (6) @st compliqué 5 on
voit, en effet, qu'on ne peut procéder que par approxima-
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tions successives. Nous donnons ci-dessous un exemple de
ce genre de calcul.

266. Application numénqne — Soit a rechercher la valeur
de l'angle « (fig. 72) correspondant a la position du point M
de I'épicvcloide de la dent d’une roue de 60 dents engrenant
dans un pignon de 6 ailes.

Nous supposerons que le point M considéré appartient a
la pointe de la dent; c’est donc le point extréme de la courbe
de cette dent.

L’applicalion de la formule (3) nous donne d’abord

r 3 -
__|.l_——+1_- R €~0,0-).
En outre,
3600 ,
0= TG0 10307,

puisque la moitié d’une dent doit occuper le quart du pas de
I’engrenage.
Supposons d’abord I’angle ¢ de 80°; nous aurons alors

— ¢ — f) == 40 — {030’ = 230’
3= R «— =1 1030 30
L.e calcul donne :
]%—i—l:‘;)l I0g:§+l-——cosa:1,31861
— cos RU° = 0,17365 + log: tang. 3 = 8,64009
% + I — cos « — 20,82635 9,95870

Le logarithme du second membre de I'équation (3) est
done 9,95870; pour que I'égalité de ce second membre existat
avec le premier, il faudrait que le logarithme ci-dessus fat
égal a celui de sin. ¢ = sin. 80°, Nous avons :

log : second membre = 9,95870
log : sin: 80°........ = 9,99335

différence = 0,03 165.

L’égalité des deux membres de 'équation (5) ne se vérifie
done pas ; le logarithme de sin « est trop grand de 0,03465;



— a1 —

il faut par conséquent que la valeur de « soit plus grande
que 80°. Essayons de prendre ¢« — 86°. Nous aurons :

,9:-2 ¢ — 0 — 2048'.

R
%+1:21 log:l;+1——cosa: 1,32077
— cos. 86° —= 0,06976 log: tang. 3 = 8,68938
20,93024 . 10,01015

log: sin. ¢ =log: sin. 86° =— 9,99894~
' Diftérence = 0,01121

Cette fois-ci, le logarithme du premier membre est plus
petit que celui du second, ce qui indique que ’angle de 86°
est trop grand. L’angle « doit donc se trouver entre 80 et
86 degrés.

Etablissons maintenant la proportion suivante, en remar-
quant que, pour 6° d’arc, la différence entre les valeurs na-
turelles des cosinus est de 0,04586 :

0,04586 __ 6 doi x — 6 < 1121’
0,01121 ~ 1556
et, calcul fait : '
x = 1°,4666... — 1°2%8'".

Ainsi, si la différence que P'on obtient par le calcul des
deux membres était proportionnelle a la différence des angles
choisis, ce qui n’a pas tout a fait lieu, angle de 86° serait
de 1228’ trop grand, ce qui donne une nouvelle valeur pour
a, soit 86° — 1° 28’ — 814°32’. Recommencons donc la véri-
fication pour cette derniére valeur. On a

« = 84° 32" et par suite 3 = 2° 13" 36"

R R

- +1 =21 lug:;- + 1 — cos ¢ = 1,32021

—cosu = 0,09527 + log: tang. 3 = 8,67781
20,904733 9,99808

log : sin ¢ = 9,99802

Différence = 0,00006

On voit que nous sommes trés rapprochés de la valeur
réelle de «; si on le désire, on pourra s’en approcher davan-
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tage encore par une nouvelle approximation et 'on arrivera

enfin &
@ = 810 31" 34" et 3 = 20 43" 31",

Tableau indiquant I'angle '/, « parcouru par le pignon de
divers engrenages usuels pendant le contact d’une dent de
la roue avec I'aile de ce pignon.

! Angle de conduite Angle de conduite Angle de conduite
Nombre des dents o o ) o
apres la ligne des centres * avant la ligne des centres TOTAL

R 60 J‘ |

oue g I B ,

. Fago 15 477 17e 4 13 600
Pignon 6 !

e | : B B

Roue 70 .
1Pignon 7

300 55 IH" 11 307 277,857| 5l 257 427 8

|

R 60 | - i

oue La7e a60 007 | 70 93 407 450 !
Pignon 8

Roue 64 |

oue BT 42 o | 70 17 30" 450 |
Pignon 8 . ]
-— R I PR e e

P I

Roue 8O

. ARo 07 0D 6o HYW hH” Do 5
' Picnon 8 ’ ? ' |
Roue 75 ‘ [

. 340 39 53" o 20 7" 360
~ Pignon 10 ! ’ ! !
Roue N
B Y N P PURTY 360

! Pignon 10

Bl
!

| )
- Roue 90

Pignon 12
i

PR
320 277 0¥

tan lien des 300 nécessaires

Roue 96 | nae TV 14" 390 3Y 14"
BMANEN ) . .
Pignon 12 au lieu des 300 pécessaires

32 507

au licw des 300 nécessaires

I,
| Roue 120
i

|
| W0 ()

. | 32 50

Pignon 12

i

|



Calcul du rayon total de la roue.

267. Connaissant maintenant les deux angles « et 3, il
devient facile de calculer la valeur du rayon total de la roue,
c'est-d-dire du rayon p (fig. 72), aboutissant & la pointe de
Pogive de la dent. (Voir calcul précédent: 266).

Faisant ce calcul pour le rayvon primitif R =1, nous
aurons :

1

r o= )—0 R = 0,05 R

pour les données du calcul précédent.
On doit done avoir (263

0 — 0,05 20 ¢
! sin 7
et
log ¢ sin ¢« = 9,99801
— log : sin 3 - 8,67726
1,32075

+ log : 0,05 — 0,69807 — 2
log: p — 0,01972, d'ot p —= 1,0164.

Forme de l'excédent de laile du pignon
dans un engrenage a flancs.

263, Les engrenages des roues d’une montre tlournent
tonjours dans le méme sens ! et ce sont les dents des roues
qui conduisent les ailes du pignon.

L’équation (5) peut s’éerire sous la forme suivante, en re-
marquant que les rayvons primitifs sont proportionnels aux
nombres de dents et que, dans cette formule, le rayon r du

U Sauf pourtant les roues de la mise i 'heure, qui sont conduites par les
pignons pendant la marche de la montre. Dans ce mécanisme, la roue de
minuterie ne condu’t la chaussée que pendant Finstant o ce ronage est mu
par la main en mettant la montre i Fheure.
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<ercle générateur est égal a la moitié du ravon’ primitif du
pignon :
. n 1, n
sin ¢ == (77— + 1| — cos a} tang. E ¢«—0)
[a 1 s n

Lorsque dans un engrenage donné on trouve, par le calcul

de I’équation ci-dessus, I'angle

3600
‘/.._v a > ,:, ’

la dent de la roue peut conduire I'aile du pignon d’une quan-
tité suffisante aprés la ligne des centres pour que le contact
-de la dent suivante puisse commencer sur cette ligne. Tel est,
par exemple, le cas d’une roue de 96 dents engrenant dans
un pignon de 12 ailes.

Nous avons, en effet, dans ce cas

« = 00°6" et 1/, @ == 320 33",
La dent peut donc conduire I'aile d’'un angle de 32°33'.

D’autre part, nous voyons que I'angle qui sépare deux flancs

consécutifs est de
3600 300
12 7

En conséquence, on peut constater que la dent conduit
Paile 20 33" plus loin que ce qui est rigoureusement néces-
saire.

Par contre, pour P'engrenage d’une roue de 60 dents dans
un pignon de 6 ailes, on a

a = 84°31" 34", d'on 1/, « == 12015 47",

En outre,

30e ,
— = 0o,
)

Comme l'aile doit étre conduite par la dent d'un angle de
600 et qu'elle n’est conduite en réalité que d'un angle de
42015 17" apreés la ligne des centres, il faut nécessairement
que le contact commence 17° 41 13" avant cette ligne,

puisque
£20 457 47" {Te 41 157 = Goe,
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270. Pratiquement, dans un grand nombre de pignons
ordinaires, on rencontre 'excédent de Vaile terminé par un
demi-cercle. Nous sommes actuellement & méme de recon-
naitre que cette forme est vicieuse, surtout pour les pignons
de bas nombre. Il est facile de se rendre compte qu'avec
cette forme la dent conduit Paile trop loin aprés la ligne des
centres, que le point de contact ne reste pas sur la circonfeé-
rence du cercle générateur et qu’il peut s’établir, avant la
ligne des centres, un contact du flanc d’une dent avec Par-
rondi de Paile. Il résulte de ce dernier fait un archoutement
souvent assez prononce.

C’est probablement cet arcboutement, observé par les hor-
logers, qui leur a fait fréquemment exagérer I'importance du
frottement des engrenages avant la ligne des centres et qui
leur a fait croire que ce dernier est beaucoup plus considé-
rable que celui qui se produit aprés cette ligne. Le frottement
observé ne doit étre en réalité que de I'archoutement et il
suffit de ‘'supprimer celui-ci pour diminuer notamment la
difficulté de la menée. Le calcul prouve, en effet, que la dif-
férence entre ce qu'on appelle le frottement « rentrant » et le
frottement « sortant » n’est pas assez considérable pour étre
si facilement saisissable.

271, Pour déterminer géométriquement la forme de 'excé-
dent d’une aile de pignon, il est done acquis que cette forme
doit ¢étre composée d’un arc épicveloidal de longueur suffi-
sante pour pouvoir entrer en contact avee le flane d’une dent
de la roue quelques degrés avant que la pointe de la dent
suivante quitte la circonférence du cercle générateur. Deux
dents peavent done conduire & la fois deux ailes pendant un
petit are.

Les ¢picveloides symétriques de Taile sont ensuite ter-
minées par une forme elliptique les liant 'une a Pautre. Soit
done & déterminer cette courbe, qui a une scule condition
remplir, savoir que son rayon de courbure au point de jonc-
tion soit le méme que celui du méme point de Pépicveloide.

272, Déterminons d’abord le ravon de courbure de l':‘pi(‘\'—
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cloide en un pbinl. répondant a une menée de 20" avant la
ligne des centres pour une roue de 60 dents engrenant dans
un pignon de 6 ailes.

Puisque la forme génératrice de I’épicycloide de Iaile est
un cercle de diamétre égal au rayon primitif de la roue, la
formule (257)

o—=1r" (1 + r sin1
o r4r 3

devra s'écrire :
! \
| r Lo
0o =1 s + m?) sin ;2 @.

Admettons :

, | 20°
r =60, r' = 6, par suite 5%~ §p & 20,
6

nous aurons. alors :
6 L - = C
o = 60 (1 + m) sin 2° = 65,451 X sin 20,
et, calcul fait,
0 = 2,28433.

273. Recherchons maintenant la valeur de I'angle w, formé
par le rayon de courbure et la droite passant par le milicu
de Taile (fig. 73).

L’angle acO) est un angle droit et nous avons donc

. acO = 90e°.

L’angle aOc, on éa, est de 20
aQe = 20,
par suite
cal) — K8
et
O'ae == 1800 — 880 = Yo,

Nous avons en outre l'angle
2600
2 > 6

puisque dans ce cas la largeur d’une aile est égale au tiers

aQ'd — 200 — 10e,

du pas de I'engrenage (240).
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Nous aurons enfin :

w=—cds = 0'da = 180° —0'ac — aO'd
w — 180° — (92° + 10°)
w = 78°.

274. Nous avons ensuite a déterminer la droite O’c, joi-
gnant le centre du pignon au point de premier contact.
Dans le triangle GcO’, nous connaissons les cétés

| '
GO :21'-{-!',

et 'angle
O'Gce — 4°.

Nous aurons par suite la valeur de I'angle aO’c exprimée

par

1 .
o g - sin 4°
tang. al'c = ; - 1
sr+r —grcos
ou
sin 4°
tang : aO’'c = - .
1l + — — cos 1°
[
3 r

Le calcul donne
aQ’c =190 0’ 46".

Le cdté O’c du triangle O’¢cG nous sera enfin fourni par la
formule

1 .
o’ 5 . sin 4°
o ————

sin aO'c
d’ou, caleul fait,

0'¢ = 6,4236.

275. Projetons encore le point ¢ en e, sur la droite O's ;

désignons par y la droite ce et déterminons cette droite.
Nous aurons

y =0"¢c. sin cO'd,
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mais
c0'd = a0'c —a0'd = 19°0" 46" — 10° = 9°0' 46" ;
par suite
y = 6,4236 >< sin 900’ 46"
et
y = 1,00626.

276. Nous connaissons maintenant le rayon de courbure p-
au point ¢ de Iépicycloide, l'inclinaison de ce rayon sur la
droite passant par le milieu de I'aile, donc I'angle w, et enfin
Pordonnée y correspondant a ces mémes données. Il ne s’agit
plus maintenant que de déterminer une courbe elliptique
pouvant satisfaire & ces conditions (271).

271. Rayon de courbure d'une ellipse. — L’équation de cette
courbe étant

ay? + b2x? = a b,
on obtient
dy b:x

et
dy b
dz? — T aty?
L’équation générale du
rayon de courbure étant

Fig. 7h.

nous obtiendrons successivement

AR EANE 3
Z ), t 2 b2 s

(1 T !/2> ) <" o x.)
== — >

0 bt o @y s,y
@y a*
(et} !/e,§ = (a?y)? = a®y¥;
donc
(@y)i  abyd ;.
a? y:z —a y:s - ’
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par suite
— by~ bVl

at bt

H —
.

Nous avons la longuear de la normale MN tig. 74, exprimée

par
dy \? i bt az
[} + (= e f - ——
4 \/1 ' ( d.r 4 \ ady?
el
y /"u‘l 2 4 pya ! = MN
T\ Caty
“aVE £ vl
MN — ';'_-”#_’,
a?
MNF (ady? + ‘/1‘ i
(lh
On peut donc poser
~a* MN
'Il —— ——m——,
nous avons d’autre part
My -,
sin w
done
@y
e OY sin®t o’
d’ou
s o b sind o
(l) o= o — .

yil
Pour déterminer la valear de 4, remarquons que

l)x —- .’/

tang. o’

PN étant la sous-normale, dont Péquation générale est

. dy b2 h?
Sn -y —-— — _ — :
Jdr I Y '’
d’on
Y h?.r

«:

<

tang.
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et
ay

—_— I = e—
b% lang. ©

Substituons les valeurs de x et de «® dans I'équation
générale

que nous pouvons écrire sous la forme

2 — )2 _'£.e...
y_b<‘l ui>

Nous aurons

2 a*y?  psin*ew  psinwcos®ow
a® " bttang.?w  ytang.2w y ’
d’oti
g2 — b2 (4 — PSin @. cos 2w
= y
et
(2) b= - Y 5
Yy — psin w. cos? @

L’équation (1) donne en outre

n 3 .
(5 o=y [ L0

Ces deux dernié¢res valeurs sont celles des demi-axes de
Pellipse qui remplit les conditions cherchées.

278. Application numérique & l'exemple précédent. — Nous
avions
' y = 1,00626, @ =78°, p = 2,28433;

par conséquent

L0066
b = _ : _ — 1,0583
\/1,()0(326 ORI sin TS eos T — D008

et

/2281330 sin d TN
1,006263

HORLOGERIE THEORIQUE 15

a = 1,058342 \ = 1,622145.
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279. Rayon total du pignon. — La longueur totale de I’aile
dn pignon se¢ compose de la somme des deux longueurs O’e
et ep (fig. 73). '

La distance ep est égale & a—.x (fig. 74). Nous avons

Qo

ay

- r = —
b tang. w

en chiffres:
1,622452 > 1,00626

Ca— oo
T = 058317 > tang w0060,

® a—ax = 1,62245 — 0,50266 = 1,11979.
D’autre part, nous avons {fig. 73)
O’e =0'c. cos cO'e;
nous connaissons (274)
O'c = 6,4236
et ’angle (275)
¢O'e = 900'46" ;
donc
0'e = 6,1236. cos Y°0'46" = 6,3443.
Le rayon total du pignon scra
O'e = (,3443
+ (a—x) = 1,1198
R = 7,16 H1.
280. Remarque. — Si P'excédent de laile du pignon ci-
dessus étail formé par une demi-circonférence, nous obtien-

drions son rayon total d’une maniére beaucoup plus simple.

Le rayon primitif étant 6, la longueur de la circonférence
est '

circonf. prim.: = 2z > 0.

Le pas de T'engrenage doit étre de longueur égale a 2=,
puisque le nombre dailes est de 6.

La largeur d’une aile, comptée sur la circonférence, est le
tiers du pas, done

D -
< W

Rk

largeur d’aile —
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enfin la hauteur de I’excédent est la moitié de cette derniére
valeur, donc

excédent = '—;
Nous aurons par conséquent le rayon total :
R = r + ; = 6 + 1,0472 = 7,0472
ou
R =7,05

en chiffre rond.

Construction graphique des engrenages.

281. Supposons connus la distance des centres D ainsi
que les nombres de dents des deux mobiles et soit comme
exemple D =240 mm., n =70 dents et n’ =7 ailes.

Les formules (191)

’

n n
= D —_— ! = —_—
r r—— et r D pa—
nous donnent la valeur des rayons primitifs des deux roues :
70 7
s 24 S ——] L == 240 —_—
r 0 O e ! 0T

calculs faits, on obtient :
r=—218,18.... et r' =21,818....

Des centres O et O’ (planche I), préalablement déterminés,
on décrit les deux cercles primitifs calculés et tangents au
point a.

Admettons que nous voulions construire un engrenage a
flancs ; on peut commencer par déterminer la forme de la
dent. Décrivons pour cela le cercle générateur O” de rayon
égal 4 la moitié de celui du cercle primitif du pignon et, par
son roulement autour du cercle primitif dela roue, faisons-lui
décrire I’épicycloide AB.

Remarquons que, pour la clarté de I'épure, au lieu de
placer l'origine de la courbe sur la ligne des centres, ‘comme
il serait logique de le faire, nous avons reporté cette cons-
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truction en un autre poinl, ce qui revient naturellement au
méme. '

Pour construire I’épicycloide, on peut suivre la méthode
que nous avons indiquée (251) ou procéder plus simplement
en reportant sur diverses positions successives du cercle gé-
nérateur, telles que 1, 2, 3,..., des longueurs 1,1 =1,0,
2,1 =01, + 1,2,, 3, =01, 4+ 1,2, 4 2,3,, etc. En reliant
entre eux les points I, II, III,... par une courbe continue,
on obtient I’épicycloide de la dent.

Cette méthode, qui n’est pas rigoureusement cxacte, puis-
qu’elle substitue des longueurs de cordes aux longueurs d’arcs,
est cependant trés admissible pour des tracés dans lesquels
les positions successives du cercle générateur sont relative-
ment rapprochées.

On divise ensuite I'une des circonférences primitives, celle
du pignon, par exemple, en autant de parties que cette roue
doit avoir de dents. On peut commencer cette division en
n’importe quel point de la circonférence ; mais généralement
on la commence sur la ligne des centres ou encore au point
ou doit se trouver l'aile du pignon a linstant du dernier
contact de la dent.

Pour déterminer cette derniére position, on peut se servir
de la table (266), laquelle nous donne, pour les engrenages
les plus employés en horlogerie, 'angle de menéde de aile
par la dent aprés la ligne des centres. Ainsi, pour I’engre-
nage d’une roue de 70 dents avec un pignon de 7 ailes,
nous voyons que la dent conduit Faile 39°55'15" aprés la
ligne des centres.

Si I'on veut déterminer cette position d'une maniére abso-
lument graphique, une division préalable du cercle primitif
du pignon donne la longueur du « pas de 'engrenage ». On
reporte cette longueur de Porigine de la courbe A jusqu’en C;
on divise le pas en deux parties égales, 'une devant étre
occupée par le plein de la dent, Pantre par le vide (240).
L’extrémité D de logive de la dent sera déterminée en me-
nant le rayon prolongé OD passaut par le milieu de la dent.
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Du centre O, on décrit un arc de cercle passant par le point
D et I'on obtient ainsi le point d, position extréme du con-
tact de la dent avec l'aile (231). On méne ensuite la droite
0’d prolongée jusqu’a la circonférence primitive du pignon.
Le point ¢ est alors le point de départ de la division définitive
"du pignon. Si l'on a procédé avec exactitude, I'angle a0’
doit étre dans ce cas égal 4 39°55' 15”. On peut ainsi consta-
ter que le premier contact de la dent avec laile doit avoir
lieu avant la ligne des centres et & une distance angulaire de
cette ligne d’au moins 11°30'27".

L’excédent de I'aile doit étre formé d’un arc d’épicycloide,
comme nous ’avons du reste déja indiqué (268). Cette épicy-
cloide est celle qui est décrite par un point d’une circonfé-
rence de rayon égal a la moitié du rayon primitif de la roue.

Les courbes des dents étant ainsi formées et leurs positions
déterminédes, il devient facile de construire I'engrenage en
remarquant que, pour les engrenages du rouage de la montre,
Paile du pignon occupe le tiers des pas pour les pignons de
10 ailes et au-dessous, et les deux cinquiémes pour ceux de
12 ailes et au-dessus (210). On limite ensuite I'épicycloide de
'aile comme nous l’avons dil, en n’en conservant qu’une
longueur suffisante pour que la menée commence peu avant
le point ot doit s’cffectuer normalement le premier contact
théorique. Pendant un instant trés court, deux dents consé-
cutives sont ainsi simultanément en contact et ce fait suffit
pour assurer le fonctionnement correct de Pengrenage.

L’aile est ensuite terminée par un arc d’ellipse tel que son
rayon de courbure au point de jonction des deux courbes soit
le méme que celui de I’épicycloide déterminde.

On limite enfin la longueur des flancs des ailes et des
dents par des arcs de cercles de rayon suffisant pour per-
mettre non seulement la libre introduction des dents et des
ailes dans les vides correspondants, mais aussi pour réserver
la place qu’occuperont les corps étrangers, poussiéres et autres,
qui s’introduisent inévitablement, avee le temps, dans les
dentures.



L’engrenage est ainsi construit et, en ayant fait le tracé a
une échelle suffisamment agrandie, on poura en déduire toutes
les .dimensions relatives a sa construction pralique, comme
nous le verrons plus loin.

282. La planche Il représente le méme tracé & une échelle
agrandie encore; la distance des centres est de 2200 mm.,
le rayon primitif de la roue de 2 métres et celui du pignon
de 200 mm. Ce dessin permet de se rendre compte plus clai-
rement de la maniére dont s’opére le contact de la dent avec
I’aile avant la ligne des centres; la forme d’aile représentée
en pointillé est demi-circulaire ; on voit ainsi que dans ce cas
la normale au point de contact ne passe pas par le point de
tangence des circonférences primitives, comme cela est pour la
forme demi-elliptique, que par suite la force transmise n’a
pas pour valeur celle que nous avons déterminée (201 et
suivants) :

nl

F=F2,

n

et qu'il doit se produire un « archoutement ».

283. Le tracé des engrenages de rochets, de renvois, de
minuterie, elc., s’exécute d’'une maniére analogue ; nous exa-
minerons plus loin les quelques modifications admises pour
de telles dentures. Il faut aussi, dans ces constructions, tenir
compte de la facon dont le « jeu » est distribué (239, 240).

Applications pratiques de la théorie
des engrenages.

281. 1l se présente en pratique des problémes de diverses
natures, dans lesquels il s’agit de déterminer les dimensions
relatives de roues et de pignons.

Il est évident que, de prime abord, 'emploi d’un instru-
ment propre a saisir ces grandeurs devient précieux pour le
praticien, en ce sens qu’il lui évite tout caleul; nous citerons
celui dont emploi est le plus exact en méme temps que le
plus simple.
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285. .Du compas de proportion et de son emplol. — Le
compas de proportion, dans sa disposition la plus rationnelle,
est formé de deux régles plates, droites et divisées ; elles
sont reliées entre elles par 'une de leurs
extrémités au moyen d’une charniére O
(fig. 75).

Ces régles peuvent étre rendues fixes
dans une position quelconque au moyen d’une
vis de serrage V.

Leurs divisons doivent étre exactement cor-
respondantes, égales entre elles et numérotées.
Le point zéro se trouve a la charniére, sommet
de I'angle 6006’.

Le compas de proportion est basé sur la
propriété fondamentale des triangles sembla-
bles, dans lesquels les cdtés homologues sont
proportionnels.

Ainsi, en imaginant le diamétre primitif d’une
roue placé a la division du compas correspon-
dant & son nombre de dents et le diamétre pri-
mitif du pignon a la division correspondant a
son nombre d’ailes, on doit avoir la proportion

bb’ 0b
ad’ =~ 0d

Puisque dans un engrenage les nombres de dents des mo-
biles doivent étre entre eux comme leurs rayons ou leurs
diamétres primitifs, on comprend que, pour déterminer le
diamétre primitif d’un pignon, connaissant celui de la roue,
il suffit de placer ce dernier a la division correspondant a
son nombre de dents et, pour ce but, d’écarter convenable-
ment les deux branches du compas. Le diamétre primitif du
pignon devra alors coincider avec la division qui correspond
a son nombre d’ailes. La proportion

I n

’

o
se trouve alors vérifiée.
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Mais, pour ce qui précéde, nous nous heurtons a la diffi-
culté de ne pouvoir ajuster commodément les diamétres pri-
mitifs des deux mobiles dans le compas, puisque ces dimen-

sions ne sont que théoriques.

. ‘ On a tourné comme suit la difficulté.
286. En divisant Je diamétre primitif

_ d’une roue quelconque par le nombre
""""""" de ses dents, on oblient une longueur
A que nous appellerons le pas diamétral
e de I'engrenage. Le compas de propor-

hg% tion donne toujours le pas diamétral

’ par sa division 1 lorsque la roue est
placée de fagon que son diamétre primitif corresponde, dans
Pinstrument, a la division du nombre de ses dents.

Or, si nous mesurons la hauteur de I'ogive ab (fig. 76) et
qu’a cause de celle qui lui est opposdée, nous doublions cette
valeur ; si nous divisons ensuite ce chiffre pas le pas diamé-
tral, on obtient un quotient qui, ajouté au nombre de dents,
donnera le diamétre total de la roue en unité de pas diamé-
tral.

Ce diamétre est donc
2 al
P

d étant le pas considéré,
En placant maintenant le diamétre total de la roue a la
L 2ab oo .
division n +7 , son rayon primitif sera par le fait placé
a la divison n. De méme pour le pignon.

287. Exemple. — Envisageons une roue de 60 dents engre-
nant dans un pignon de 6 ailes et représentons graphiquement
cette roue avec un rayon primitif de 510 mm.

Le pas diamétral doit étre

2 >< 540
60

Décrivons 'épicveloide de la dent en faisant rouler un

= 18 mm.

cercle générateur, de rayon égal & la moitié du rayon primitif
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du pignon, autour du cercle primitif de la roue; r' étant le
rayon du pignon, on aura

v, 6)(540_
27 = Toxz o

Calculons maintenant la longueur de la corde ¢ qui sous-

tend la moitié de I'arc occupé par une dent. Nous avons la
formule

¢ ==
et

. 1

. Sin g &
360 ,

F <o 0

On aura donc

[

= 2 >0540 ><sin 0° 45,
log : 1080 = 3,0334238
log : sin 0°45" —= 8,116936,,,
log : (1080, sin 0° 45") == 1,1503500
Par suite on aura: -

corde d’un quart de pas — 14,1367 mm. !

Portons cette longueur de ¢ en a (fig. 77) et
tragons le rayon Oa prolongé jusqu’au point b
appartenant a I’épicycloide de la dent

Ob est alors le rayon total de la roue et ab
la hauteur de Pogive de la dent

En mesurant ab, nous le trouvons égal a 25 mm. et

nous aurons le rayon total de la roue exprimé en
unités de pas diamétral par la somme

- I
2 x 20 : -
60 4 —— BT = 60 4 2,77 = 62,77. i
On placera donc le diamétre total de la roue a la
' On aurait pu aussi obtenir ce résultat sans laide de la trigo- 0
nométrie, en remarquant que les arcs et les cordes de pelits angles  pig, 77.
différent trés peu les uns des autres.
On aurait ainsi

2=r

i = b X BAIG = 15,1372,
valeur trés rapprochée.
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division 62,77 du compas, afin que son rayon primitif cor-
responde a la division 60.

288. On pourrait procéder d’'une maniére analogue pour le
pignon. Remarquons cependant que, tandis que la hauteur
de Pogive de la roue est déterminée, puisqu’elle est formée
par une épicycloide décrite par un point d’une circonférence
génératrice de rayon donné, 'excédent de l'aile du pignon
ne Pest pas aussi simplement.

La forme de 'excédent que I'on rencontre dans un assez
grand nombre de pignons est celle d’un demi-cercle de rayon
égal a la moitié de la largeur d’une aile mesurée sur la cir-
conférence primitive. Celle forme, vicieuse, nous le savons,
surtout pour les pignons de bas nombres, offre cependant
une facilité pour le calcul.

Soit, en effet, n’ le nombre d’ailes du pignon.

Le diamétre primitif exprimé en fonction du pas diamétral
sera de méme n’, puisqu’il est divisé en autant de parties
égales que le pignon a d’ailes.

La circonférence primitive est donc

’

circonf. = zn

et le pas de 'engrenage

Si ce pas comprend un tiers de plein et deux tiers de vide,
oue ', 1 COTTeS l A léo:aisee * 1
D [t
la longueur de P'arc qui correspond & I'épaisseur d'une aile
étant le double du rayon p du cercle de I'excédent, on aura

) — - .
! 2= 3

Il faut donc ajouter une valeur égule & p aux deux extré-
mités du diamétre primitif du pignon exprimé cn unité de
pas diamétral :

rayon total = n’ 4 } =n + 1,00.
Ainsi, pour les pignons dont la partic pleine du pas est

égale & la moitié du vide et dont Pexcédent a la forme d’un

T
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demi-cercle, le diamétre total doit s’arréter a la division cor-
respondant au nombre d’ailes augmenté de 1,05.

Pour l'engrenage que nous considérons d’une roue de
60 dents et d’un pignon de 6 ailes, on devra placer la roue a
la division 62,77 et le pignon a la divison 7,05.

289. Refaisons le calcul pour un pignon dont le plein de
Paile est les deux cinqui¢mes du pas (12 ailes et au-dessus).

Comme dans le cas précédent, le pas de I’engrenage est
égal & = et le rayon de l'ogive

‘I)

l
[S1 |

comme il faut ajouter 2p au diamétre primitif, nous aurons

[
A

20 =

D

- = 1,25.

v

Le diamétre total exprimé en unité de pas diaméiral est

donc
n' 4+ 1,25.

290. Dans le cas de pignons a excédent demi-elliptique, la
hauteur de cet excédent devient supérieure a celles que les
calculs précédents nous ont fournies.

Nous avons vu que le calcul de cette valeur est compliqué
(268 et suivants); aussi, sans entrer dans d’autres détails,
nous renvoyons pour ces valeurs a la table que nous donnons
plus loin (292, troisiéme colonne).

Ainsi, reprenant notre engrenage d’une roue de 60 dents
et d’'un pignon de 6 ailes, nous trouvons, dans cette table,
qu’exprimé en unilé de pas diamétral le diamétre total du
pignon est de

7,16 18,
C’est-a-dire 7,5 en chiffre rond.

291. Pratliquement, pour employer d’une maniére conve-
nable le compas de proportion, il faut donc commencer par
examiner 'excédent des ailes du pignon, que nous estimerons
en fonction de la largeur de l'aile.

Si lon juge, par exemple, qu'il soit équivalent a la demi-
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épaisseur de I'aile, on ajoutera une unité au nombre d’ailes n’;
si ’excédent parait étre les trois-quarts de I'épaisseur, on
ajoutera 1,5 et, enfin, si la hauteur est jugée égale & 2 fois
Pépaisseur de Paile, on ajoutera 2.

Un microscope composé, avec oculaire pourva de fils
d’araignée et muni, dans sa partie inférieure, d’un chariot
mu par une vis micrométrique permettant de promener
Pobjet observé dans le champ de I'instrument, peul mesurer,
avec une grande précision, la hauteur des ogives de roues ou
des excédents de pignons. A défaut de cet instrument, la
méthode que nous venons d’indiquer, est assez exacte pour
rendre service.

292. Le tableau que nous dounons ci-dessous, indique le
chiffre de la division du compas pour les engrenages les plus
employés en horlogeric. Ainsi, en plagant une roue de 80 dents
a la division 83,38 du compas, un pignon de 10 ailes, dans
lequel elle doit engrener, devra correspondre a la division 11,5
si 'excédent est de forme demi-elliptique, ou ala division 11,05
si cette forme est demi-circulaire.

Pour le pignon impair de 7 ailes, on trouvera dans la
table deux indications, 'une donnant le diamétre réel, I'autre
permettant de placer le pignon en appuyant une des ailes
contre une des branches du compas et les deux ailes vis-
d-vis contre Pautre. Cette derniére mesure comprend donc,
en unité de pas diamétral, un rayon total augmenté de la
fleche OB (planche II).

D'aprés ce que nons avons dit, il sera facile d’obtenir
d'une maniére graphique les chiflres correspondant a des
engrenages qui ne figurent pas dans cette table.



Table a l'usage du compas de proportion.

Nombre Division du L()ml';; I L: ray (;n ou diametre = 1
Désigration de pour forme d'aile l Forme d’aile
dents elliptique | circulaire | elliptique circulaire
Roue 180 183,342 | — 1,019676 —
Pigoon 12 13,66 13,25 1,14 1,104
Roue 154 157,446 — 1,024 —
Pignon 10 1.5 11,03 1,15 1,108
Roue 96 99,747 — 1,03904% —
Pignon 42 43,66 13,25 || 1,14 1,104
Roue 80 ! 83,3883 |  — | 1,0423 —
Pignon fo 1,3 1,05 1 4,13 1,103
Roue 64 67,1 — 1,048478 —
Pignon 8 0,43 9,05 . 1,18 1,13
Roue 90 93,644 — || 1,0%046 —
Pignon 12 13,66 13,25 | 1,14 1,104
Roue 78 78,375 — 1,048 —
Pigaon 10 11,3 11,05 1,13 1,108
Roue 60 63,0976 —_ 1,05114 —
Pignon 8 9,5 9,08 1,18 1,13
Roue 80 83,1247 — 1,039 —
Pignon 8 9.3 9,08 1,18 1,13
Roue 60 62,7839 — 1,0464 —
Pignon 6 7,4648 7,03 1,254 1,175
Roue 70 72,9637 — 1,0423 —
Pignon 7 8,397 8,05 1,1905 1,45 diam. réel.
1.4 en appurant
» 7 7,972 7,7 4,139 2 ailes d'un colé
l et § de l'aulre.
Roue 48 50,77 — 1,0577 —_
Pignon 6 7,4 7,05 1,23 1,175
Roue 36 38,74 — | 10762 -
Pignon 6 7,4 7,05 l 1,23 1,175
Roue 300 32,72 — . 1,0008 —
Pignon 6 7,4 05 4,23 1,175
Roue 36 3855 — — ‘ —
Pignon 12 | e - — ! —
1 y .
Roue 0L 52,7 — — . —
Pignon 10 1 11,52 — ; — ! —
|
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293. — Vérification du compas de proportion. — Les deux
régles divisées doivent étre trés droites et par conséquent se
juxtaposer d’'une maniére parfaite lorsque l'instrument est
fermé, ce que I'on vérifie en élevant le compas a la hauteur
des yeux et en examinant si les deux régles s’appliquent par-
faitement 'une contre 'autre.

La division doit étre réguliére et le point zéro doit se
trouver au centre de la charniére.

Il est facile aussi de vérifier cette condition d’exactitude en
prenant avec un compas & pointes séches un certain nombre
de divisions, 10 par exemple ; en promenant ensuite ce com-
pas sur toute la partie divisée, il est alors aisé de s’assurer
de I'exactitude de cette condition. En placant enfin 'une des
branches du compas sur la division 10, I’autre devra pouvoir
se placer au centre de la charniére.

Cette charniére doit étre exécutée de fagon quel’écartement
des régles puisse se faire sans secousse, c’est-a-dire a « frot-
tement gras »; en aucun cas on ne peut tolérer de jeu ou
ébat quelconque a cette charniére.

Le compas étant ainsi vérifié, on pourra 'employer avec
I’aide de la table ci-dessus. N

Il existe d’autres systémes de compas de proportion, dont
la plupart dispensent de P'emploi d’une table accessoire.
Remarquons cependant que celui que nous venons de décrire
a son principe fondé sur une base rationnelle et exacte et que
la table qu'il nécessite n’en complique que peu ou pas I'usage.

204. Détermination de la distance des centres d'un engrenage
au moyen du compas de proportion et d'un compas aux engre-
nages. — Avant fixé le compas de proportion de facon que
le rayon primitif de la roue corresponde au chifire de son
nombre de dents, on mesure, dans celte méme ouverture, le
diamétre de P'une des broches d’un compas aux engrenages.
Soit d la division correspondant a cette derniére mesure. On
ouvre alors le compas aux engrenages jusqu’a ce que les
deux broches ¢ et b, dessindes en coupe (fig. 7R), correspon-
dent a la division
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Ainsi (fig. 79) ta est Varc d’épicycloide utile, \andis que
ab est une courbe quelconque raccourcissant la dent ; de
cette fagon, la hauteur de I'ogive n’est pas déterminée ; td est
un arc d’hypocycloide se rappro-
chant généralement beaucoup d’une
ligne droite.

Pour déterminer la hauteur de
l'ogive raccourcie en unité de pas
diamétral, il faut procéder par voie
graphique ou par simple estimation
4 vue d'ceil.

Généralement, pour cet en-
grenage, la hauteur des deux
ogives placées vis-d-vis l'une
de ’autre peut étre prise comme

2 1/, pas diamétral.

Si donc n et n’ sont les nombres
de dents, il faudra ajuster la roue
de couronne a la division

n' 4+ 21/,
et, de méme, le rochet a la division
n+4 21,

Remarquons cependant que, puisque la roue de couronne

conduit toujours le rochet, il est préférable d’exécuter la
premiére proportionnellement plus grande que la seconde ;

par exemple :

, .
roue de couronne, division n’ 4+ 21/;;
roue de rochet,.... division n + 21/,

206. Engrenage du pignon de remontoir dans les dents de
« champ » de la roue de couronne. — Dans ces engrenages,
les axes des deux mobiles forment entre eux un angle droit.
Logiquement, un tel engrenage devrait étre un engrenage
conique (320) ; dans la pratique de Phorlogerie, il suffit ce-
pendant de s’en rapprocher artificieusement.
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On rencontre deux dispositions générales de ce systéme.
Dans la premiére (fig. 80), ab est le diamétre extérieur des
dents de « champ » de la
’ .
roue de couronne; c’est en “EEJ
méme temps son diamétre

Fig. 80.

primitif, car logive des

dents ne vient pas s’ajouter & I'extrémité
du rayon, puisqu’elles sont perpendicu-
laires au plan de la roue. Il faut donc ajuster la roue de cou-
ronne a la division n’ de ses dents et le diamétre total cd du
pignon, perpendiculaire en b sur ab, a la division n + 21/,
comme dans le cas précédent el pour les mémes raisons.
Donc

pignon de remontoir, division n + 21/;;
denture de « champ » roue de couronne, division n'.

La deuxiéme disposition se rencontre dans quelques méca-
nismes de remontoir. Elle comporte une denture de «champ»
de couronne en dehors
de son rayon primitif
(fig. 81); dans ce cas, il Fig. 81.
faudra ajouter la hauteur
des deux ogives également aux deux
mobiles. On aura donc :

pignon de remontoir, division n + 21/;
roue de couronne, division n 4+ 2.

297. Engrenage du pignon coulant et du petit renvel, —
Quoiqu’on ne puisse se servir du compas de proportion pour
I’étude des dimensions relatives & donner aux mobiles de cet
engrenage el que celle détermination soit uniquement ques-
tion de calcul, nous en donnons cependant ici la théorie, qui
ne s’y trouve pas déplacée.

Soit (fig. 82) r le ravon primitif du petit renvoi, Ik son
rayon total ¢t n le nombre de ses dents; r’ le rayon du pi-
gnon coulant aboutissant au bas de la roue de renvoi, R’
son rayon total et n" le nombre de ses dents.

HORLOGERIE THEORIQUE 16
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Dans les cas les plus ordinaires, on peut admeltre que

R —r' =0,2 mm.;
par suite
r=R —0,2
Si la pénétration des deux mobiles est plus
considérable, l’engre-

L R_‘l , Y y  hage ne se fait pas
T :
F— P Le plus générale-
:5-1" iﬂ' ment, il s’agit en pra-
; ‘ ‘ tique de déterminer le
Fig. 82. ' * nombre de dents n' du

pignon coulant.
La proportion

nous donne la valeur
’

, r
(1) n'=n—

Par un raisonnement analogue & celui de (295), on peut

poser
r__.n
R n + >
d’ou lon tire
. Rn
Ty 2
Remplagant r et 7' par leur valeur dans I'équation (1), it
vient
, _n (R —0,2)
no= Rn
n+ 2
ou > 5
(2) n = (R - 07“) (Il +<)
' R
Ezemple. — Soit R=2,4, R’ — 2 et n =18, la formule
(2) donne )

!

2—02) (18 +2) _ 1,820

— 15 dents..
23 o1 15 dents
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298. Engrenages do la minuterie. — Le petit et le grand
renvo! se placent dans le compas de proportion a la division
correspondant a leur nombre de dents augmenté de deux.
‘ Donc,
petit renvoi, division n + 2;
grand renvoi, division n’' 4 2.

Pour I’engrenage de la chaussée et de la roue de minu-
terie, il en est généralement de méme; cependant il faut
toujours prendre garde a la forme que posséde I’excédent
des ailes de la chaussée. Si les ailes étaien! terminées par
une forme demi-circulaire, il faudrait dans ce cas placer le
“pignon A la division correspondant au nombre d’ailes aug-
menté de 1. Parfois aussi les dents de la roue de minuterie
sont formées de telle fagon qu’on est obligé d’ajouter 2,5 ou
méme 3 4 leur nombre pour obtenir la division du compas a
laquelle il faut placer cette roue.

Pour vérifier d’une seule fois la suite de rapports des roues
de mise a I’heure, il faut ajuster la chaussée a la division
cerrespondant a son nombre d’ailes augmenté de 2, et les
aulres roues, minuterie, grand et petit renvois, devront de
méme correspondre a la division de leur nombre de dents
respectif augmenté de 2.

S’il devait y avoir un léger défaut, il vaut toujours mieux
que la roue qui conduit, soit un peu grande. Comme on aime
dans ce rouage une transmission douce et facile, et comme le
petit renvoi est la roue qui conduit, on peut 'admettre trés
peu plus grand que ne le donnerait une proportion rigou-
reuse.

L’engrenage du pignon de minuterie et de la roue i canon
est soumis 3 une méme loi et avec les mémes réserves pour
les formes diverses d’excédents qui se rencontrent en pra-
tique. Le plus généralement cependant on a:

pignon de minuterie, division n + 2;
roue a canon, division . . . n’ 4 2.
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Calculs divers relatifs aux engrenages.

209. La table précédente (292) donne, pour les divers
engrenages qu’elle comprend, un deuxiéme facteur exprimant
le rayon ou diamétre total du mobile en fonction du rayon
ou diamétre primitif égal a I'unité. L’emploi de ces facteurs
est important dans les cas ou il s’agit de déterminer les
dimensions totales des roues d’un engrenage au moyen d’un
calcul rapide, par exemple pour la construction des calibres.
La résolution des problémes suivants nous familiarisera rapi-
dement avec l'usage de cette table.

300. Etant donné le rayon primitif d’une roue, on demande
de calculer son rayon total R. — Pour résoudre celte question,
il faut connaitre le nombre de dents de la roue et le nombre
d'ailes du pignon dans lequel elle doit engrener. On cherche
alors dans la seconde colonne de la table les chiffres de la
denture de Pengrenage; la valeur correspondante indiquéce
dans la cinquiéme colonne donne le facteur par lequel il faut
multiplier le rayon primitif de la roue pour obtenir son rayon
total. On aura donc

R = r >< facteur de la table.

Si, par ‘exemple, le rayon primitif » d’un barillet de
80 dents vaut 10 mm. et que cette roue doive engrener dans
un pignon de grande moyenne de 10 ailes, le facteur indiqué
par la table est 1,023 ; donc

R = 10 > 1,0423 = 10== 423,

Si nous avions a calculer le rayon total d’un barillet de
96 dents, dont le ravon primitif soit également de 10 mm.
et engrenant dans un pignon de 12 ailes, nous aurions :

R =10 > 1,03904 —= {0==3001,

On voit que le ravon total du dernier barillet est un peu
plus faible que celui du premier.

301. Ltant donné le rayon total d’une roue, déterminer son
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rayon primitif. — Cele question est inverse de la précédente
et se résout par conséquent en divisant le rayon total donné

par le facteur tabulaire. Donc
R

r o= -
facteur tabulaire

Numériquement on a, si R = 10,423, n == 80 et n’ = 10,
10, 423

" =1om3 — 10

302. E'tant donné le rayon primitif d’un pignon, calculer

son rayon total et, réciproguement, étant donné le rayon total

d’un pignon, trouver son rayon primitif. — Comme pour la

roue, dans le premier cas, on multiplie le rayon primitif donné

par le facteur de la table et, dans le second, on divise le rayon
total par ce facteur. On a donc

R’ = r’ >< facteur tabulaire
ou
R/

"~ Tacteur tabulaire

r

Comme pour le compas de proportion, la table donne deux
facteurs pour chaque pignon, I'un convenant pour un excé-
dent demi-elliptique, ’autre pour un excédent demi-circulaire.

Soit, par exemple, r' =— 1,25 et #n' = 10 forme demi-cir-
culaire ; on aura

R’ = 1,25 < 1,105 = 1,38125
ou
. 1,38125
~ 1105
Si Pexcédent était de forme demi-elliptique, on aurait
R = 1,25 >< 1,15 = 1,4375
ou, pour le probléme inverse,
S_LB
Lt

303. Etant donné le rayon primitif d’une roue, on cherche

= 1,25.

le rayon total du pignon dans lequel elle engréne (forme
demi-elliptique). — On a la proportion
r n
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qui donne la valeur

n
r —r-—:
- no

et, puisque .
R’ = ' < fact. tab.,

-
on obtient, en remplacant r’ par sa valeur,

’

n
R =r o < fact. tab.

Soit, comme exemple,

r—>5,38, n="715, n" = 10;
on aura '
R’ = 5,38 < 17—2 > 1,15 = 0,8249.
304. Etant donné le rayon primitif d’un pignon, on
demande le rayon total de la roue. — Nous avons

,n
r—rur —
n
et
,n
R = r < fact. tab. = r PR fact. tab.,
soit

= 0,86, n = 80, n" = 10.
On éerira

8 . -~
R = 0,86 ]—3 > 1,0423 = 7,47,

305. Etant donné le rayon total de la roue, on demande

le rayon total du pignon. — Nous avons
R
7 fact. tab. de la roue
el
’
, n
rr=r—
n ’

en remplacant, il vient
, n' R
]It T — - .
n fact. tab. de la roue

Ensuite
R’ = ¢ fact. tab. du pignon,
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par conséquent

R’ — n’ fact. tab. du pignon
" 7" n fact. tab. de la roue

Soit, comme exemple :
R =10,2, n =80, n' = 10.
= 423 °
Factleurs tabulaires { roue 1,043
pignon = 1,15.

On aura |,
. 10 145 .
R’ = 10,2 > 30 > m—g = 1,4067.
306. Etant donné le rayon total du pignon, on demande
le rayon total de la roue. — D’une manié¢re analogue au cas
précédent, on aura

. R’
et
r—=r Ll/)
n
d’on
p—_ W n
~ fact. tab. pign. n’
Et comme
R = r. fact. tab. de la roue,
on a enfin
R — R’ -ﬁf fz?cl. tab. de la roue
n' fact. tab. du pign.
Soit
R’ = 1,4067, n — 80, n’ = 10,
on aura

1,4067 x 80 x 1,0423

R= 10 < 1,1

= 10,2.

307. Etant donnés la distance des centres et les nombres
de dents d’un engrenage, déterminer les diamétres totaux
de la roue et du pignon. — Nous connaissons les for-
mules (192) : '
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et comme
R = r. fact. tab. roue,
R’ = r'.fact. tab. pignon,
on a
n
R=D - facl. tab. roue,
n 4+ n
nl
r ___ . . M
R'=D Py fact. tab. pignon,
soit

‘D=52. n=70. n' =1.

1,0423 la r
Facteurs tabulaires { ’ pour 1a roue,

1,1995 pour le pignon.
On aura '
2R — 5,2 >< 70 >;71,0423 <2 _ 9,854,
5,2 3 2 :
IR = 3,27 ><7;,199) <2 _ 1,134,

308. Etant donnés le rayon total de la roue et les nombres
de dents de lengrenage, on demande la distance des centres

des deux mobiles. — La formule
n
r =
n+n'
donne
!
n+n
D=r + ,
n
et comme
R

~ fact. tab. roue’
on aura

R '

_ n+
~ fact. tab.roue n

soil
R =4,927. n =70. o’

Facteur tabulaire de la roue
Un pose

b bIT < T

~1

1,0423.

-
= 5,2.

1,042 < 70 ’
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309. E'tant donnés le rayon total R' d’'un pignon et les

nombres n et n' de dents de lengrenage, déterminer la

‘distance des centres D. — D’une maniére analogue au cas
précédent, nous pourrons écrire la formule

R’ n+n'
~ fact. tab. pign. o’
soit
R = 0,567. n = 70. n' =17,
facteur tabulaire = 1,1995;
on aura

_ 0,567 < T o 2,

D‘1,19‘9'5><7 -

310. E'tant donnés le diamétre P d’une platine de montre,
les nombres de dents n du barillet et n' du pignon de centre,
on demande de déterminer : 1° les rayons primitifs r et r'
de la roue et du pignon ; 2° la distance des centres D des
deux mobiles; 3° les rayons tolaux R et R'. Le diemétre
du barillet doit étre le plus grand possible. — Cette ques-
tion est généralement une des premiéres qui se posent lors
de Pétablissement d’un nouveau calibre de montre.

Afin de pouvoir ajuster la platine d’'une montre dans sa
boite, on pratique généralement a I'extérieur de cette platine
une « retranche », que 'on peut évaluer égale 4 la soixan-
tiéme partie du diamétre total P. Il n’en reste donc que les
/., d’ufilisables. Le rayon utile est par conséquent :

159 by}
300 P = 50 P.

L’extrémité de la deuture du barillet peut coincider avec
Pextrémité de ce rayon, les dents trouvant le jour nécessaire
dans la partic intérieure évidée de la carrure.

Le rayon P devra étre égal & la somme des longueurs

59
120
suivantes : le rayon primitif 7' du pignon de centre, le rayon
primitif du barillet et son rayon total (fig. 83).



Nous aurons donc

59
— P=r+r+R.
120 Tt
_Mais comme ‘
, n'
r=r—
n
et )
R == r fact. tabul.,
on aura aussi
59 n'

— P = r— + r 4 r. fact. tab.,

120
ou encore
1t

d’ou lon tire
Rl P
120

n/
120 P = <7z— + 1 4 fact. lah.);

,/Lz + 1 + fact. tabul.

Fiw. 83,

Connaissant r, il est
facile de déterminer r',
puisque

la distance des centres
D sera ensuite déter-
minée par la somme
des deux rayons pri-
mitifs.

Connaissant r et 1,
on palculcra les rayons
totaux R et R’ par o-
pération :

R —= . fact. tab. de la roue.

R’ = /. fact. tab. du pignon.
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Soit, comme exemple : .
P =43 mm. (19 lignes) n = 80 et n’ = 10.
Facteur tabulaire de la roue — 1,0423.

Facteur tabulaire du pignon =—1,15.
‘On aura :

59
1070 > 43
r=j > Y5Y)
Tt 41,0423
ou bien ,
. 59 >< 43 59 >< 43
120 (1 + 1 + 1,0423) T 260,076
et
r=9,7H48.
Ensuite
: 9,75
P '78’48 — 1,21935.
Puis
D = 9,7548 + 1,2193 = 10,9741,
el enfin

R —9,7518 >< 1,0423 = 10,17
R'=1,2193 < 1,15 =1,4.
Comme on a

120
on devra avoir de méme, ou a peu de chose prés,
r' 4+ r4+ R=21,146.
L’addition donne :

43 = 21,1416,

1,2193

9,7548
10,17
21,1441

Avec cetle approximation, le résultat est suffisant.

31, Etant donnés le rayon total R' du pignon dans

lequel engréne la crémadllére d’une répétition, le nombre n’

de dents suivant lequel ce pignon est divisét et le rayon

t On sait que la division de ce pignon par la denture n’est pas complite

par la raison que ce mobile n’exécute qu’une fraction de tour. Le pas de

I'engrenage laissé plein facilite 'arrét du mouvement.
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total R de la crémaillére, on demande le nombre suivant
lequel il faut tailler le secteur de cette derniére roue.
Admettons l'ogive de la denture des deux mobiles égale &
deux fois le pas diamétral (286). Nous aurons le rayon pri-
mitif du pignon par la formule

’ !
oo R’ n
n 4+ 2
et celui de la roue
. Rn
ro= 5
n + 2
Comme on a
,.I n/
— =
r n
on peut aussi écrire
R’ n'
n _n 42 R'n' (n + 2)
n Rn — Rn@® +2)
n+4 2

d’od
n.Rnn" +2) —n R'n"(n 4+ 2
et, en simplitiant,
R +2)=R"n 4+ 2).
On obtient enfin

= (n" 4+ 2)— 2,

Soit, par exemple, R = 9,96, R' = 1,8, n' = 13,
nous aurons :
996> 15

n=—-—"__ 2 = 81 dents.
1,8

Remarque. — On peut obtenir directement la formule ci-
dessus d’une proportion analogue a celle de 298.

R n+2
R n 42

312, Le calcul suivant ne trouve pas uniquement sa solu-

tion dans la théorie des engrenages, mais aussi dans celles

du rouage et de la force motrice. Il résume, & notre idée,
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d’une maniére excellente, les études que nous avons parcou-
rues ; aussi n’hésitons-nous pas & terminer cetle série de
problémes en liant entre elles quelques-unes des diverses
questions que nous avons traitées dans ce chapitre et dans
ceux qui Pont précédé.

313. Probléme. — Un horloger a construit une montre a
remontoir dont le diamétre de la platine a 50 mm. (22 lignes).
En remontant la montre, il remarque que la force nécessaire
pour opérer le remontage, c’est-a-dire pour vaincre la force
que le ressort oppose au mouvement, est trop considérable.
11 se propose alors de fabriquer une nouvelle montre, pareille
a la premiére, mais dont le remontage puisse s’effectuer d’une
maniére plus facile. Il doit donc modifier la valeur des deux
facteurs qui entrent dans I'expression du travail mécanique :
la force d’un cdté et le temps employé au remontage de l'autre,
ou, autrement dit, 'espace parcouru par le point d’application
de la force active (39).

La premiére montre a son barillet muni d’un arrétage de
4 tours et marche pendant 32 heures; la seconde doit mar-
cher pendant le méme nombre d’heures. Il est évident que,
si nous introduisons dans la seconde montre un barillet
muni d’un arrétage lui permettant d’exécuter 5 rotations
pendant 32 heures, nous aurons diminué¢ 'intensité moyenne
de la force et augmenté en méme temps la durée du remon-
tage.

Recherchons donc la nature et la valeur des changements
qu’il faut opérer dans la deuxi¢éme construction pour arriver
au but désiré.

314. En premier lieu, il faut changer le rapport des
nombres de dents du barillet et d’ailes du pignon de grande
moyenne.

O

. .0 .
Dans la premiére montre, ce rapport était T30 ¢ qui don-

nait une durée de marche de

9
—9 >< 4 = 32 heures.

12
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Dans la seconde montre, on devra avoir aussi
n = 9o
Y > D = 32 heures

ou
= 6,1.

ol &

3\[ s
|

En choisissant un pignon de 10 ailes, on aura
n = 6,4 >< 10 = 64 dents,
ou, avec un pignon de 15 ailes :
n=6,4><15 = 96 dents.

Il n’est pas d’une nécessité absolue, en général, de conser-
ver le rapport ci-dessus d’une maniére trés rigoureuse. Ainsi,
si 'on voulait un pignon de 12 ailes, on aurait

n=16,1> 12 = 76,8 denls;

ce nombre fractionnaire n’étant pas réalisable, admettons,
par exemple,
n =78 dents.

Nous aurions alors
78 .
s > o = 32,5 heures.
La montre marcherait, avec les nombres ci-dessus, une
demi-heure de plus qu’il est désiré.
‘Comme, pour une montre de 50 mm. de diamétre, un ba-
rillet de Y6 dents ne donne pas une denture trop faible, on

peut accepter pour cet engrenage :

96 dents pour le barillet,
15 ailes pour le pignon de grande movenne. ;

315. 11 faut maintenant calculer les rayons primitifs des
deux mobiles et leur distance des centres. Commengons par
rechercher ces valeurs pour la premiére montre, afin de com-
parer les résultats.
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La formule que nous avons déterminée (310), nous donne

39
190 > 50
IR
0 +1 4 1,039
D6
et, calcul fait,
r —=11,36.
Ensuite
, n' 12
r = I‘; = 11,36. 9% = 1,42
et

D = 11,36 + 1,42 =12,78.
Les rayons totaux des deux mobiles étaient

R = 11,36 >< 1,039 = 11,803.
R == 1,42 =< 1,14 = 1,619.

Pour la seconde montre, les calculs sont naturellement
analogues. Seulement nous avons ici le cas d’'un engrenage
dont les dentures ne se trouvent pas dans la table.

On peut dans ce cas admettre, par analogie, le facteur
tabulaire de la roue égal a 1,04, en forcant légérement le
chiffre du facteur de 'engrenage précédent, puisque la hauteur
de l'ogive doit augmenter avec un pignon plus grand (15 ailes
au lieu de 12).

Pour le pignon, nous admettrons un excédent de forme
demi-circulaire trés admissible pour ce nombre d’ailes.

Nous aurons ainsi :
59

120 > 90

T R

et, calcul fait,
r=11,19;

puis

T S

r= 11,19 m; — 1,146.
Par suile,

D= 11,19 + 1,718 = 12,938,
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Pour le premier cas, nous avons le moment

F_Ehe329rn
- 12 L 7
et pour le second
5
hl 13 -
4F"hhe 27'_£
5 - —— 9

12 L%
e

en remarquant que la longueur L augmente en raison inverse
de la diminution de I’épaisseur e.
On pourra donc poser :

-
-
o Ehe'327% = n
4 Ehe*2nn . ‘4

r’ D)
9] 12 L €
12 Le—’
d’oti. en simplifiant, on obtient
2 ()' 3
+ 4
O —
« (4 .
-
(4
et
é et — 2 et
5 4
puis
2y et = 16 et
d’on

, ' /16 E
e —¢C ;)—5':0 :;)‘

Pour e = 0,21, on a
e’ — 0,21 > 0,80 4427 = 0,18826.

319. Puisque nous avons la proportion
L e’
L e
on pourra enfin calculer la nouvelle longueur du ressort en

posanl
, e
L' =L —=;

e’
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donc
. 1
L= 0,894427'780’
et
L' =872 mm.

Comme le second barillet est un peu plus petit que le pre-
mier, ce ressort le remplira un peu plus que le tiers, mais,
comme il est aussi plus mince, on peut diminuer la bonde
preportionnellement & Pépaisseur relative du ressort (113).

Ainsi, la premiére bonde ayant un rayon égal au tiers du
rayon intérieur du barillet, celui-ci valait

11 \
T = 3me6.
Ce rayon étant 17,777... fois plus grand que I'épaisseur du

ressort, la seconde bonde pourra avoir
17,777 < 0,18826 — 3==34....

320. Nous connaissons en outre le moven d’augmenter la
facilité du remontage en augmentant les nombres de dents
du rochet et de la denture de « champ » de la roue de cou-
ronne ; comme nous avons déja traité cetle question (174),
nous n’y reviendrons plus ici et nous admettrons ainsi,
comme résolu, le probléme proposé.

Engrenages coniques.

321. Dans les engrenages que nous venons d’étudier, les
deux axes sont paralléles entre eux et nous savons que le
mouvement du systéme peuat étre assimilé a celui de deux
cylindres se conduisant mutuellement par simple contact.
Nous avons désigné les engrenages de ce genre par la déno-
mination d’engrenages cylindrigues.

322. Si, au lieu d’¢tre paralléles, les deux axes sont con-
courants, on peut imaginer que le mouvement de 'un pro-
duise le mouvement de 'autre par le contact de deux cines
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323. Le pas p de I'engrenage varie avec la distance OC;
pour un méme point de contact C, il est ’

__AC___BC
T T T
324. Forme des dents,. — Comme pour les engrenages

cylindriques, la transmission du mouvement ne peut prati-
quement s’opérer par le simple contact des deux cdnes pri-
mitifs : on est le plus souvent obligé d’armer ces cones de
saillies, c’est-a-dire de dents qui leur permettent de se mou-
voir comme s’ils se conduisaient par simple adhérence. Par
suite, le contact ne se trouve pas toujours sur la ligne OC;
si nous I'envisageons au point C, le déplacement de ce con-
tact doit avoir lieu sur la surface d’une sphére dont le centre
est en O el passant par les points ACB. C’est sur cette sphére
qu’il faudrait tracer la forme des dents.

Fig. 85. N

Ainsi, MO et OC (fig. 85) ¢tant les deux axes de rotation
qui se rencontrent au point (), prenons ce point comme
centre d’une sphere : celle-ci renfermera les deux cénes
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deux cdnes ayant pour bases les deux cercles O et O" et
qu’on fasse rouler le deuxi¢éme céne (20") sur le premier
(20), un point de la circonférence O” décrira une courbe
mm’, une épicycloide sphérique, située sur la sphére sur
laquelle se meut le cercle O" lui-méme, sphére ayant son
centre en J.

Que par cette épicycloide on fasse passer un céne qui ait
le point S pour sommet, ce cone sera la surface-enveloppe
d’un plan diamétral du cdne SO’ et devra par conséquent
étre pris pour la surface du céne SO. Ce résultat parait évi-
dent d’aprés la similitude de la construction des engrenages
cylindriques ; aussi n’ajouterons-nous pas d’autre preuve
’appui de ce développement par analogie.

326. Outre la forme épicycloidale, on emploie aussi la
forme en développante de cercle pour les dents des engre-
nages coniques.

327. Construction des engrenages coniques. — D’apreés ce
qui précéde, toutes les lignes qui entrent dans les engrenages
coniques étant définies, ce n’est qu’une appli- o
cation des principes de la géométrie descriptive
d’en déduire les tracés nécessaires a sa cons-
truction. Mais il est inutile d’entrer dans des
détails étendus A cet égard, vu que,
dans la pratique, on a adopté une
méthode plus simple et suffisam- AA

i
Pour représenter ces formes d’une | AE
maniére plus commode sur le pa- }
picr, on substitue & la surface sphé- \
rique la surface plane projetée en N e
FCG (fig. 87), perpendiculaire a la g Fie 7
1g. .

ligne de tangence des cones primitifs
OC. Sur cette surface, on représente les surfaces développées
des deux cénes AGC et BFC (fig. 88).

Dans_le développement du cone OD, la circonférence pro-
jetée en ADC deviendra un cercle incomplet ACA, de rayon
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AG de méme longueur que cette circonférence. Pareillement,

le cdne OE développé donnera un arc de cercle de méme
longueur que la circonférence pro-
jetée en CEB.

C’est sur ces circonférences que
I'on reporte les longueurs corres-
pondant au pas de I’engrenage dé-
terminé sur les circonférences de
rayons AD et CE des bases des
deux cdnes. On trace ensuite la forme

des dents des deux mobiles, comme on
le fait sur les circonférences primitives
R des engrenages cylindriques.
Ces formes sont sensiblement égales
A celles que Pon obtiendrait sur les
surfaces sphériques elles-mémes, vu que, pour la faible dimen-
sion d’une dent, la surface du plan et celle de la sphére se
confondent & peu prés.

Dans le but de pouvoir comparer la forme des dents d’un
engrenage conique avec celle du tracé, on termine ces roues
par une portion des cones CGA et CBF (fig. 87).

328. En horlogerie, cependant, on ne peut procéder ainsi,
soit que la place fasse défaut ou que la roue porte en méme
temps une autre denture, comme la roue de couronne des
engrenages de remontoir, par exemple. Les surfaces exté-
rieures des deux roues sont alors des plans droits perpendi-
culaires aux axes.

B B
Fig. 88.

Admettons pour ce cas que les plans extérieurs des deux
mobiles se rencontrent en C (tig. 89) et recherchons la forme
des dents coupées par le plan CB. Cest, en effet, sur ce plan
que nous voyons la forme de la denture et que nous en pou-
vons déterminer la mesure.

Tragons d’abord les deux cones primitifs COB et AOC, ce
dernier n’étant représenté que par sa moitié DOC ; menons
la perpendiculaire FG a OC et une paralléle F'G" a FG, enfin
les circonférences primitives de rayons I'C et G'C, et déter-
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la ligne des centres en un point a’ situé entre a et O’. 1l en
résultera une diminution de la force transmise en cet instant
pour les deux causes suivantes :

. , v _ n0a
N 1° au lieu d’une force F' = F On

- 0'a ,,
on n’aura plus que F' =F Oa™ d’au-
tant plus différente de la premiére que
le point @’ se trouvera plus rapproché
du centre O’ ;

2° augmentation du frottement ren-
trant.

Les causes qui peuvent produire ce défaut, sont
généralement :

un engrenage trop faible ;

un pignon proportionnellement trop grand ;

une mauvaise denlure.

Fig. 92.

Q€ =~ mtm == -

La fig. 91! montre le cas d’un pignon 0
trop gros: le pas de I'engrenage est ‘-\ i !
plus long que celui de la roue. La dent % ! ! & /7
B a cessé de conduire l'aile et la dent A~ 3 - ;
entre trop tdt en contact avec la
suivante. Comme nous I'avons dit, E/,
le moment de la force transmise est
alors diminué.

La fig. 92 montre le cas d’un en- Fig. 93.
grenage trop faible : au lieu d’entrer en con-
tact avec le flanc droit de aile, la dent conduit
d’abord Pexcédent ; la normale coupe la ligne
des centres entre le point a et le centre O’ du
pignon.

OC = = — =

Le fig. 93 montre le cas d’une mauvaise denture ; la dent,

! Dans les fig. 91, 92, 93, 95 et 96 les défauts qu’elles doivent repré-
senter généralement ont été exagérés, afin de les faire mieux comprendre.
On voit aussi que, par le fait d’'un excédent d’aile demi-circulaire, de tels
défauts sont souvent rendus plus sensibles pour les pignons de bas nom-
bres ; ces excédents devraicnt étre de forme demi-elliptique.
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trop courte, par exemple, a son contact avec l'aile, comme
dans le cas précédent : la normale passe entre le point a et
le centre O’ et ’on a une diminution de la force transmise.

Lorsque les défauts ci-dessus ne sont pas trop accentués,
il est possible d’y remédier, afin d’obtenir un engrenage pas-
sable ; mais, au moins dans le premier cas, il est impossible
d’arriver & une perfection absolue.

Si le pignon est légérement trop gros, on
peut retoucher la roue de fagon a dégager la
A~ denture & la base ab (fig. 94) et la rendre
moins pointue, a la fagon de la denture anglaise.

Si I'engrenage est trop faible, on augmente
le diamétre dela roue par un forgeage soigneux.
Si la denture est défectueuse, on peut essayer de la recti-

Fig. 9%.

fier & 'aide d’une fraise ordinaire convenable ou, mieux
encore, d’une fraise Ingold.

331. Si le premier contact de la dent avec I’aile commence
aprés la ligne des centres, il peut arriver qu’a un certain
instant du mouvement la vitesse an- 0 l
gulaire de la roue devienne propor- i :
tionnellement plus considérable que i
celle du pignon qu’elle conduit. Ce /A
défaut est la chute; il est produit j

par :
un engrenage trop fort;
un pignon proportionnellement  Fig. 95.
trop pelit;
une mauvaise denture.

€ it ————

La fig. 95 montre un pignon trop petit;

o

le pas de l'engrenage de la roue est plus
grand que celui du pignon. Lorsque la dent B devrait cesser
le contact sur le cercle générateur, la dent A se trouve en-
core éloignée de Paile qu’elle doit conduire. La dent B glis-
sera le long du flanc de Paile et en cet instant la normale aa
point de contact ne passera pas par le point de tangence des
circonférences primitives, mais traversera la ligne des centres
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en un point plus rapproché du centre de la roue. On aura
donc ici augmenlallon de la force transmise. Pour un mou-
T ~ n Vement uniforme du pi-
gnon, la roue prendra un
mouvement accéléré; c’est,
techniquement parlant, une
« chute ».

La fig. 96 représente un
engrenage trop fort: la dent
‘t=----- B conduit son aile plus loin
que la circonférence géné-

i ratrice ; il se produit alors
l un glissement de la pointe
: de la dent contre le flanc de l'aile; le mou-
| vement accéléré que prend la.roue se ter-
! mine par une chute de la dent suivante sur
'0 laile qu’elle conduira. La direction de la
| normale au point de contact montre que
|  Ton a, dans ce cas aussi, une augmentalion
! de la force transmise.

La fig. 97 représente le cas
d’une mauvaise denture de la
roue. Cette dent, trop allongée,
conduit I'aile du pignon plus loin
qu’elle ne le devrait géométrique-
ment ; on peut reconnaitre ainsi
la chute qui se produira.

Il est possible de corriger un

engrenage présentant les défauts  Fie. 97.
ci-dessus en diminuant la hau-
teur de Pogive de facon que les dents
conduisent moins loin les ailes, ou autremenl en formant
les dents de mani¢re a leur donner une plus grande largeur
sur la circonférence primitive.

332. En constatant, comme nous venons de le faire, qne
I'engrenage d’'une roue dans un pignon trop gros produit un
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arcboutement, que d’autre part un engrenage trop fort pro-
duit une chute, on voit qu’il est avantageux de renforcer un
engrenage dont le pignon est trop gros.

Réciproquement, un engrenage dont le pignon est trop
petit, devra é&tre relativement faible.

333. Un défaut que I’on rencontre assez fréquemment dans
les engrenages, est celui qui est occasionné par des pignons
dont les ailes ne sont pas assez longues, c’est-a-dire des pi-
gnons qui ne sont pas assez profondément taillés. Si les dents
de la roue sont correctes, on arrive trés souvent a un contact
de la pointe de la dent avec le fond des ailes (noyau du pi-
gnon). Si on ne peut changer de pignon, — ce qui est le
seul moyen d’obtenir un engrenage parfait — il faut alors
raccourcir Pogive des dents, soit en leur enlevant la pointe,
soit en modifiant la forme. On comprend que dans ces cas la
perfection” absolue n’existe plus, surtout si le nombre d’ailes
du pignon est petit, donc lorsque le contact doit commencer
avant la ligne des centres.

334. On. rencontre assez souvent aussi des pignons de
qualité ordinaire dont le flanc des ailes n’est pas dirigé vers
le centre, mais s’en écarte plus ou moins; de tels pignons
doivent étre autant que possible refusés si I'on veut conser-
ver & l'engrenage la qualité d’engrenage a flanc. Sinon il
faudrait former la dent de la roue au moyen d’une courbe
décrite comme nous P'avons indiqué (223).

Dans un engrenage défectneux par suite de la forme ou de
la direction des ailes du pignon, ou encore par celle des
dents de la roue, si I'on vient & moditier I'un des deux pro-
fils, il peut se produire que Pon arrive a un engrenage cor-
rect, remplissant la condition d’une transmission uniforme de
la force, lors méme que les caractéres essenticls de Iengre-
nage a flanc ou épicycloidal n'existent plus. Dans ce cas,
toute la théorie de la détermination des formes de contact
est 1a pour nous faire comprendre que I'on a fort bien pu étre
conduit & un ensemble de formes remplissant la condition
établie, c’est-a-dire que la normale anx points successifs de
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contact passe constamment par le point de tangence des cir-
conférences primitives. Nous savons que cette condition suffit
pour que ’engrenage soit parfait, quelle que soit d’ailleurs la
forme des profils établis.

"Des résistances passives dans les engrenages.

335. Notions générales. — Nous avons déja indiqué que
les résistances passives sont des forces qui se présentent
naturellement dans toutes les machines en mouvement (49).

Ces résislances sont de natures diverses : les unes dépen-
dent des corps eux-mémes, de leur poids, de leur forme, de
leurs dimensions, comme aussi de la relativité des mouve-
ments qui les animent : tels sont le frottement et ses congé-
néres, l'inertie, les chocs; les autres proviennent plutét du
milieu dans lequel ces corps se meuvent: telle est spéciale-
ment la résistance de lair.

Parmi celles-ci, la cause capitale de ’absorption de travail
dont il s’agit, est le frottement, dont nous entreprendrons
d’abord I'étude générale avant d’en appliquer les lois au cas
particulier des engrenages. '

Du frottement.

336. Lorsqu’un corps se meut en glissant sur un autre
corps, il se produit une résistance qui s’oppose au mouve-
ment. Cette résistance est due a Paclion des deux surfaces
en contact, lorsque le mouvement déja communiqué au corps
permet de faire abstraction de I'inertie. Cette force résistante
est le frottement ; elle parait provenir de I'action réciproque
des molécules des deux corps. Les aspérités plus ou moins
évidentes de ces corps se pénétrent réciproquement, s’insi-
nuent les unes entre les autres avec d’autant plus d’intensité
que les deux surfaces sont plus fortement pressées I'une sur
I'autre. En sus, lorsque 'un des corps se déplace, la résis-
tance produite par cet «engrénement » s'augmente cucore par
le refoulement des molécules situées en avant du corps mobile.
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337. Outre cette cause de résistance, il en existe une se-
conde, due & 'adhérence des deux surfaces. L’effet produit
par cette deuxiéme cause peut étre rendu trés sensible en
posant 'un sur lautre deux plans de méme nature; si les
surfaces sont trés exactement planes et parfaitement polies,
comme, par exemple, celles de deux glaces, ’'adhérence peut
devenir si considérable que la séparation des deux corps de-
vient trés difficile 1.

Le frottement dépend donc des deux causes mentionnées,
mais la derniére est assez souvent négligée si les deux sur-
faces sont directement en contact, c’est-a-dire s’il ne se trouve
pas d’enduit ou corps lubrifiant, tel que Phuile, entre ces
surfaces. De nombreuses expériences ont, en effet, prouvé
que cette résistance est négligeable lorsque I'étendue des
surfaces en contact n’est pas trés considérable.

338. Mais, lorsqu’on interpose un corps gras entre les
deux corps, il n’est plus possible de négliger cette derniére
cause qui, dans certains cas, peut diminuer le frottement
jproprement dit et dans d’autres ’augmenter. Nous traiterons
cette question plus loin et nous nous bornerons, pour le mo-
ment, 4 I'étude du « frottement a sec ».

339. Des deux espdces de frottements. — Si la méme partie
de la surface d’un des corps frottants reste toujours en con-
tact avec P'autre corps, il y a glissement et le frottement
prend le nom de frottement de glissement. Si, au contraire,
les surfaces en contact changent a chaque instant, il y a rou-
lement et le frottement prend le nom de frottement de roule-
ment. Tel est dans le premier cas le frottement qui s’établit
pendant le mouvement d’un traineau le long d’une route et
dans le second cas celui qui se produit lorsqu’une roue roule
sur un plan.

Nous nous occuperons spécialement du frottement de glis-
sement, le seul que nous rencontrions en horlogerie.

340. Le glissement peut étre linéaire, c’est-a-dire s’effec-

1 Ce phénomeéne provient de Pexpulsion plus ou moins compléte de I'air

entre les surfaces et de la pression de I'atmosphére extérieure.
HORLOGERIE THEORIQUE i3
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tuer le long d’un plan ou d’une surface quelconque, lorsqu’un
des corps se déplace continuellement par rapport a l’autre;
ou il peut étre circulaire, si I'un des corps tourne sur lui-
méme sans progresser en avant, a ’exemple d’un tourillon
dans ses coussinets.

Le frottement des dents d’un engrenage est produit par
un glissement linéaire; celui des pivots de ces mémes roues
dans Pintérieur des trous ou ils tournent, est produit par un
glissement circulaire.

341. Lois du frottement. — On a reconnu par des expé-
riences trés précises que la résistance due au frottement est
assujettie & trois lois principales, qui peuvent guider dans les
applications et qui sont suffisamment exactes dans les limites
entre lesquelles elles sont envisagées pour les machines.

1° Le frottement est proportionnel d la pression normale,
c’est-a-dire que la résistance est toujours une méme fraction
de la pression qui applique un corps sur l'autre: ce qui se
comprend assez bien, puisque les actions moléculaires doivent
naitre en raison de cette pression.

20 Le frottement est indépendant des surfaces en contact,
c’est-d-dire que, quand cette étendue augmente sans que la
pression change, la résistance totale reste la méme, bien que
la pression sur chaque élément de surface se trouve diminuée
en raison inverse de I’étendue méme de ces surfaces. Puisque,
pour des substances données, le frottement est une fraction
constante de la pression, il en résulte qu’un corps pesant
trainé sur un plan donne toujours lieu a la méme résistance,
quelle que soit ’étendue de la surface de contact.

3° Le frottement est indépendant de la vitesse du mouve-
ment, c’est-a-dire qu’il faudra une méme quantité de travail
pour faire parcourir & un corps une longueur déterminée en -
surmontant le frottement, quelle que soit la vitesse qui anime
le corps.

A Taide de ces trois lois fondamentales et des valeurs
déterminées expérimentalement, pour établir le rapport du
frottement & la pression, suivant la nature des surfaces en
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contact, on peut évaluer, dans chaque cas, le travail absorbé
par le frottement.

342. Détermination expérimentale de la force du ﬁ'ottement.
— Supposons qu’un corps de poids P soit sollicité par une

I —P
ﬂ —= A 8
force F, qui le fait glisser d’'un mouvement uniforme

sur une surface AB (fig. 98). On sait que, lorsqu’un
corps se meut uniformément, la somme algébrique

des forces qui agissent sur ce corps, est égale a zéro.
| F'| La force F doit donc tre égale et de sens contraire
I— . .
Fig. 98 a la force du frottement ; elle sera ainsi la mesure de

la grandeur de cette résistance.

Une des lois que nous avons citées indiquant que le frot-
tement est proportionnel a la pression, il en résulte que, si
Pon double le poids P, on double en méme temps le frotte-
ment et par suite son équivalent F.

F
Le rapport pest donc constant pour les mémes substances

en contact; on l'appelle le coefficient de frottement, que 'on
représente généralement dans les calculs par la lettre /. On
a ainsi

F
p=/,

Lorsque ce coefficient est connu, de mé&me que la pression P
exercée normalement aux surfaces en contact, on peut déter-
. miner le frottement F en multipliant la pression P par le
coefficient f. Donc

F = fP.

343. Remarquons que le coefficient de frottement ne con-
serve pas toujours la méme valeur pour diverses surfaces de
- méme nature, car plus un corps est dur et poli, moins le
frottement est grand. On modifie aussi sa valeur en inter-
posant un corps gras, de 'huile, par exemple, entre les sur-
faces en contact. Le but de cette derniére opération est prin-
cipalement d’éviter le grippement et 'échauffement des corps
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frottants. On sait en effet que, sans cette précaution, il se
détache des surfaces de petits fragments qui les sillonnent de
plus en plus profondément; le frottement augmente avec
rapidité et I'échauffement qui en résulte, peut méme aller
jusqu’a faire rougir les corps et & les enflammer s’ils sont
combustibles.

On constate que le frottement de I'acier sur P'acier produit
par le grippement une poussiére rougeéitre, qui est probable-
ment de 'oxyde de fer; le frottement a sec de l'acier sur le
laiton permet de constater qu’une certaine quantité de laiton
se dépose 4 la surface de l’acier; I’échauffement doit, dans
ces cas, étre considérable.

Les horlogers connaissent les morsures, souvent trés pro-
fondes, que produit le défaut d’huile aux pivots, lorsque
ceux-ci tournent longtemps a sec dans leurs trous (le fait
est surtout sensible aux pivots de la roue de centre); ils
connaissent aussi 'usure profonde des ailes de pignons en
acier trempé causée par les dents de roues en alliage d’or,
qui, pour cette raison, sont presque totalement abandonnées
de nos jours. On voit, par ces exemples, qu’une grande vi-
tesse des mobiles n’est pas nécessaire pour produire le grip-
pement, ce qui est en somme lrés conforme a la troisiéme loi
du frottement.

314. Le tableau suivant est destiné & donner une idée de
la valeur moyenne du coefficient f dans les conditions les
plus habituelles. Il convient, dans chaque cas particulier, de
choisir convenablement cette valeur d’aprés les conditions
probables du fonctionnement des organes en mouvement.

Coefficients de frottement.

Rapporl f du frottement

Corps en contact .
P 4 la pression

Métaux sur métaux . . . . . . . 0,45 a 0,47

Métaux sur pierres précieuses . . . 0,15
Boissurbois . . . . . . .. .. 0,33
Briques et pierres sur les mémes. . 0,65

Courroies sur poulies métalliques . 0,30 a 0,40
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Dans les grandes machines dont les parties frottantes sont
trés soigneusement graissées, le coefficient de frottement di-
minue jusqu’a une valeur de / = 0,08.

345. Travail du frottement. — Le travail mécanique d’une
force étant le produit de cette force par le chemin que par-
court son point d’application, lorsque le chemin et la force ont
la méme direction, on aura, si E est le chemin parcouru,

TI‘.F:fP.E.

Si les deux corps sont mobiles, il y aura & considérer les
deux forces de frottement qui ont pour valeur commune fP
et qui agissent sur chaque corps en sens inverse de son mou-
vement relativement a I’autre, chacune d’elles produisant du
travail.

Supposons que les mouvements des deux corps A et B
(tig. 99) s’effectuent dans le
sens des fléches (1), E et E’
étant les chemins respective-
ment parcourus dans
cette direction, qui sera o
celle du mouvement B £P E B
relatif du corps A, si E Fig. 99.
est plus grand que E’.

Si nous considérons le mouvement du corps A, le frotte-
ment produira un travail fP.E, qui sera négatif, puisque la
direction fP est inverse de celle de E; ¢’est donc un travail
résistant. Au contraire, le travail de B sur A produira sur ce
premier corps un travail positif fP.E’, qui se retranchera du
travail résistant fP.E ; de sorte qu’enfin le travail résistant
produit par le frottement sera

Tr.F = fP.E—fP.E = fP(E —E),
E —E’ étant positif. Si E—E’ devient négatif, I’équation
n’a plus lieu et il faudra changer le sens du frottement; au
liea de /P (E—E’), on aura /P (E' —E).
Remarquons ici que le travail développé par le frottement

—> (1)

sur 'un des deux corps est positif; relativement a ce corps,



— 278 —

le frottement joue donc le réle de force motrice. Cette pro-
priété est employée industriellement dans les transmissions
de mouvement par cylindres, c6nes ou plateaux de friction.

346. Angle deo frottement. — Supposons un corps reposant
sur un plan incliné AC (fig. 100); admettons que nous ayons
réglé l'inclinaison de ce plan de telie fagon que le corps soit
sur le point de se
mouvoir ou, ce qui
revient au méme,
qu’il se meuve d’un
mouvement uni-
forme le long de ce
plan. Dans ce cas, la force du frotte-
ment est égale et de sens contraire a la force qui agit pour
le faire descendre.

Le poids p du corps agit suivant une ligne verticale ca
passant par son centre de gravité; faisant ca = p, menant
la droite cb paralléle au plan et c¢d perpendiculaire a cette
direction, on pourra former le parallélogramme des forces en
tracant les droites ad paralléle & bc et ab paralléle a cd. La
longueur cb représentera alors la valeur de la force F ten-
dant a faire descendre le corps le long du plan, et la longueur
cd la pression normale P. Nous aurons donc

be F

ba — P

Fig. 100. P

Les triangles semblables bca et BCA donnent en outre la
proportion
be BC F
b —BA—p -/
On peut voir aiusi que le coefticient de frottement est égal
au quotient de la division de la hauteur BC du plan incliné
par la longueur de la base AB.

347. En désignant par ¢ P'angle CAB que forme le plan
incliné avec I'horizon, quand le mouvement a lieu, les deux
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composantes de la pesanteur p peuvent étre aussi représentées
par ' .

p. sin ¢=F
suivant la direction du plan incliné et par
p-cos ¢ =P
perpendiculairemeni a ce plan. On a donc
F_ p sing .
F_p.cos¢_tang¢_‘ﬁ

On reconnait, en faisant varier arbitrairement I’étendue de
la surface en contact et le poids du corps, que I’angle d’incli-
naison ne varie pas pour les mémes substances en contact.

Cet angle s’appelle 'angle du frottement et la valeur numé-
rique du rapport du frottement a la pression, égal a tang ¢,
est le coefficient du frottement. Pour les métaux durs et
polis et les pierres employées en horlogerie, cet angle a une
valeur variant de 7° a 8°30’.

Ezomple d'applicaticn. — Sur une plaque d’acier trempé et
poli, nous plagons un rubis, une levée d’ancre, par exemple.
Nous élevons peu a peu l'une des extrémités de la plaque
jusqu’a ce que le rubis commence a glisser d’'un mouvement
uniforme. La hauteur BC jusqu’a laquelle il a fallu élever la
plaque d’acier, étant de 13,4 mm. et la longueur de la base
AC de 89 mm., le coefficient du frottement du rubis sur

L’acier devra é&tre

13,4 -
f= —8$’)— = 0,15.

L’angle de frottement sera dans ce cas

tang ¢ = 0,15
et ¢ =832,

valeur que nous adopterons dans nos calculs.
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Calcul du (rottemeqt dans les engrenages.

348. Connaissant la pression normale entre les dents d’un
engrenage, on a la valeur du frottement de glissement (342).
De sorte que, si ’on connaissait la longueur de I’espace par-
couru par le frottement d’une dent sur lautre, on aurait le
travail absorbé par ce frottement (345).

Avant d’entrer dans les détails de ce calcul, rappelons-
nous la question cinématique de la transmission du mouve-
ment.

Nous avons trouvé qu’au moyen des engrenages le mouve-
ment d’une roue se transmet uniformément a l’autre ; cette
démonstration géométrique est indépendante de la matiére
dont sont formées les roues, de la nature des frottements,
etc. Cette propriété a lieu quels que soient les frottements en:
jeu et la grandeur des efforts qui se manifestent. Les résis-
tances passives n’ont donc aucun effet sur la transmission du
mouvement proprement dit; elles ne font qu’augmenter le
travail a dépenser pour produire le mouvement de la roue
motrice. C :

On comprend ainsi que le travail du frottement soit géné-
ralement exprimé en fonction du travail résistant utile auquel
il s’ajoute.

349. Adoptons les notations suivantes :

A la roue qui commande le mouvement ;

r son rayon primitif ;

n son nombre de dents ;

A’ la roue commandée ;

r’ son rayon primitif ;

n’ son nombre de dents;

a = tc = tc' (tig. 101) le pas de I’engrenage, et Q la résis-
tance s’opposant au mouvement de A’ en agissant tangentiel-
lement a la circonférence primitive.

Le plus ordinairement, dans les engrenages, il y a plusieurs
dents de la roue qui travaillent a la fois ; mais, afin de faci-
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différence que I'on peut supposer égale & une droite joignant
< A ¢'. Le travail absorbé par le frottement est donc

Qf><cc'.

Abaissant les perpendiculaires ce et c'e’ & la ligne des
centres, OO’ étant a peu prés paralléle a cc’, on peut sup-
poser :

’

cc' = ee' = te + te';
or, on a
) pr
ct t
le —_ ’ —_ = .
o el fe Ty ’
et, comme on peut admettre
ct=ct=a,

ce qui se rapproche d’autant plus de la vérité qﬁe le pas est
plus petit par rapport au rayon, on a donc

ad 2

a
_— I .
te = o et le' = op7 s

par suite, le travail absorbé par le frottement est

a? at\ _ fat /1 1
of (g + 57) =0L5 (G + 7):
Le travail que la roue A doit transmettre 4 la roue A’
pour le chemin parcouru a, est donc

Try=Qa + Qg (14 7): Q)

r r

Si P est la force motrice qui sollicite tangentiellement la
roue qui conduit, le travail moteur pour le parcours a est
Pa et 'on a

. Sa /1 1
P“—Q”+Qﬂ§' Tt )
d’ou
1 1
P=0+0f(i+7)

< \Tr r

t Une corde est moyenne proportionnelle entre le diamétre et sa projec-
tion sur ce diamétre.
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350. Reprenant la formule (1) dans laquelle Qa représente

le travail utile « Tr, », celle-ci peut encore se mettre sous la
forme

Tr, ="Tr. + Tru-‘% (%; + -’-_17) (2)
Comme on a en outre
r n
7=

n et n’ étant les nombres de dents, et que

na = 2xnr et n'a = 2xr',
on obtient -
p e n'a
T 2 T 2=
En remplagant ces valeurs dans la formule (2) et simpli-
fiant, il vient

Tr,= Try. + Tr. f= (-’1-1- + ’-;17), ®
ou
1 1
Tf‘mz TI‘u [1 +fﬂ' (’—l + Er)],
d’ou P’on tire
Tr, = Tr'{‘ i~ (%
1+ f= <;z + 7)

351. En examinant ces deux derniéres équations, on peut
voir que 'on diminue le frottement en augmentant le nom-
bre des dents.

- Ainsi, pour une roue de 61 dents engrenant dans un pi-
gnon de 8 ailes, on aurait, en admettant Tr,, = 1 et f = 0,15,
1 1

= —,
1 4 0,15. 3,1416 <& N 1) 1,006

Tl‘u =
8
tandis que, pour une roue de 96 dents engrenant dans un
pignon de 12 ailes, on n’aurait plus que

1 1

=101t
1+ 0,15. 3,416 <()% + 11—)> 1

Tl‘u pmnd
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On reconnait ainsi la régle pratique qu’il faut multiplier
autant que possible le nombre des dents pour diminuer le
travail du frottement afin d’avoir moins d’usure et des mou-
vements plus doux. '

352. Pour les engrenages intérieurs, les formules (3) et (4)
deviennent

1 1
Tr, = Try + Tryfz (ﬁ —_ ?> (3)
et
Tr, = T’i" ~ ()
e (=)

On voit que dans ces engrenages, 4 nombre de dents égal,
le frottement est moindre que dans les engrenages exté-
rieurs.

353. Le frottement dans la crémaillére peut se déduire
aussi des formules précédentes, en remarquant que, le rayon
d’une des circonférences primitives devenant infini, Pexpres-
sion générale du frottement, pour n = oo, devient

Tr, = Tr, + Tr, f=. ,% (7)
et
Tr, = ———Ilﬁ—i . ()
1+ f= by

354. Pour les engrenages coniques, en conservant les
mémes notations qu’aux cas précédents, on arriverait aux
résultats suivants, « étant 'angle que forment entre eux les
axes des deux roues :

2Co0S a

a 1 1
T"m =Tr, + Tr"‘% \/,_.-2 + 2 + T (q)
el

Tr,=

(10)

Tr,
1 1 2co5a
1 +f75\/,? +;l-@ +

nn'

Ces engrenages sont plus doux que les engrenages cylin-
driques d’'un méme nombre de dents.
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355. Frottoment avant et aprés la ligne des centres. —
Dans les formules que nous avons établies, I'influence du
frottement est la méme avant qu’aprés la ligne des centres ;
ce résultat n’est pas d’accord avec ceux de I’expérience, qui
montre au contraire que le frotlement avant la ligne des
centres est plus nuisible que celui qui s’exerce aprés le pas-
sage de cette ligne. Cependant, puisque nous avons supposé
le pas trés petit, nos résultats peuvent étre considérés, dans
ce cas, comme suffisamment exacts.

Il est certain qu’il n’en serait plus de méme si le contact
commengait & une distance relativement grande de la ligne
des centres.

356. Envisageons, par exemple, le cas d’une roue de
60 dents engrenant dans un pignon de 6 ailes, puisque nous
savons qu’en horlogerie cet engrenage est un de ceux pour
lesquels le contact de la dent et de l’aile doit commencer le
plus en avant de la ligne des centres, el examinons successi-
vemenl les quatre cas suivants :

1° la roue conduit le pignon aprés la ligne des centres ;

20 le pignon conduit la roue avant la ligne des centres;

3° la roue conduit le pignon avant la ligne des centres ;

4° le pignon conduit la roue aprés la ligne des centres.

357. La roue conduit le pignon aprés la ligne des centres. —
Soient O et O’ les centres des deux mobiles (fig. 102), P le
moment de la force par rapport a ’axe de la roue qui con-.
duit, et Q le moment de la force par rapport a I'axe de la
roue qui est menée.

La roue O est en équilibre sous I'action de la force P, dont
le moment est P, de la force normale N’ = N, dont le moment
est — N.Ob, et de la force du frottement fN, dirigée per-
pendiculairement a la force normale et dont le moment est
— fN.Od. On a donc

P — N.Ob — fN.Od = 0.

D’autre part, la roue O’ est en équilibre sous I'action de
la force Q, dont le moment est Q, et de la réaction normale
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N’ = N, dont le moment est — N'.0’d’. Le moment de la
force du frottement est nul, puisque son bras de levier est
égal a zéro. On a donc

Q —N.0'% = 0.

Fig. 102.

En divisant la premiére de ces égalités par la seconde et
simplifiant, on obtient
P 0b+ f Od
NV
Mais, en désignant par 3 Pangle 60 = 6'¢0)" formé par la
normale et la ligne des centres, on aura aussi
P r.sin3+ f(r+rcos 3
0 r'.osin 3

’
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Nous aurons donc le rapport

Pr'

Qr

En faisant abstraction du frottement et admettant le mo-

ment P = 1 gr., nous aurions dans ce cas
P9 $oug=1. =01 gr.
q= % =o'8
En introduisant la force du froltement, on aura
P 1,14994 > 60
Q 6 ’
1
Q= 11,4994
358. Le pignon conduit la rous avant la ligne des centres. —

Dans ce cas, le moment Q devient moteur et la valeur Qr
sera supérieure & Fr'. La formule (1) devient alors

o _ 1
pr n’ '
1 —f(i +;> tang «
-en remarquant que le signe du frottement est changé.

Calcul numérique. — Mémes données que dans le cas pré-
<édent, sauf que nous prenons ici Pr = 1. Nous avons

1 +2) tang: « = 0,149914,
n S

= 1,14994.

d’ou
— 0,08696 gr.

@

1 —f (1+ %) tang: « = 0,85006,
puis
Qr 1
Pr’ — 0,85006
En faisant abstraction du frottement, on aurait, si
Q=1gr,

Q 6 .o 60 N
F_m,douP_Q()._ior

En introduisant la force du frottemenl, on aura
Q

F:iix(ﬂ m

=1,1764.



— 289 —
d’on
1
0,11764
359. La roue conduit le pignon avant la ligne des centres. —
Nous avons dans ce cas (fig. 103), en raisonnant de méme
que précédemment,

P = 8,5 gr.

P—N.0b =0,
Q—N.0b +fN.O'd" =0,

d’ou :

P r.sin f

Q r.sing—/f(r+ r)cos g
ou encore

Pr 1

Q

" 1—f<1+,’:—,> cotang: 3
Mais I’'angle 600’, complémentaire de 3, est égal a

n

& —
n

puisque les angles parcourus, dans le méme temps, par les
deux mobiles d’un engrenage sont inversement proportion-
nels aux nombres de dents (182).
On aura donc
Pr 1 (3)

: _Q_r. = n n'
1—f<1 + ,7> ltang (1 ;)
Caleul numérique. — Soit « = 17°44'13",n = 60, n" = 6.
On a

’

a

= 0,4 x 17°44'13" = 1° 16'25",3,

B

f <n£ + 1> = 0,15 x 11 = 1,65,
log : 1,65 = 0,2174839,
log: tang: (a ,’:—,> = 8,4908948,

0,7083787 — 2.
Nombre = 0,051095,

1—f (1 + §> tang : (« %) — 1 —0,051095 = 0,948005

HORLOGERIE TIlI;ZORIQUE 19
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et
1 Pr'
0,018905 = 1,05384 = &
Si le moment de force P == 1 gr., nous avons, sans le
frottement,
n' 6
Q—— P—,;_.i.m_O,l gr.
En introduisant le frottement, on a
o P m_ 1 1
= 1,05384 n  1,05381 10’
d’onr

Q = 0,09489 gr.

360. Le pignon fait tourner la roue aprés la ligne des centres.
— Le moment Q devient moteur et la formule (3) devient

-l‘-?;'_;:i+f<1+7,>xang<;’;—'> 4

en changeant le signe du frottement.
Oalcul numérique. — On a, d’aprés le calcul précédent

Q”, — 1 + 0,051095 = 1,051095.

Sans le froltement, nous avions
n

lQ):n dOllP_' ’7,

<

et, siQ =1 gr,
60
BJ
P = T = 10 gr.

Avec le frottement on aura

60 1 10

P = 1031005 = T1,051095
et
P =951 gr.
361, Résumé des calculs précédents. — Le moment de la

force motrice agissant sur la roue étant égal a 1 gramme, le
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moment de la force résistante par rapport & I’axe du pignon
doit étre :
a l'instant du premier contact avant la ligne des centres,
Q = O,‘)9489 gr.,
el, & l'instant du dernier contact aprés la ligne des centres,
Q = 0,08696 gr.
Lorsque le pignon conduit la roue, nous avons trouvé, a
Pinstant du premier contact avant la ligne des centres,
P =285 gr.,
et, & l'instant du dernier contact aprés la ligne des centres,
P = 9,514 gr.

On voit que, dans le cas le plus ordinaire, lorsque la roue
conduit le pignon, la force absorbée par le frottement avant
la ligne des centres est fort peu différente de celle qui est
absorbée aprés le passage de cette ligne : ce que nous avons
admis se trouve ainsi confirmé (270) 1.

On voit aussi que plus la roue qui conduit, devient petite
par rapport a celle qui est conduite, plus aussi augmente la
différence de résistance avant et aprés la ligne des centres ;
il convient alors d’augmenter autant que possible le nombre
de dents des deux mobiles.

Calculs du frottement des pivots.

362. Lorsque la montre se trouve placée dans une position
horizontale, les différents mobiles du rouage reposent sur

! Pour pouvoir étre comparés entre eux d’une maniére absolue, il faudrait
que les chiffres ci-dessus fussent calculés pour des angles d’approche et de
retraite égaux entre eux. C’est ce qui explique pourquoi, lorsque la roue
conduit le pignon, le moment de la force absorbée par le frottement avant
la ligne des centres est inférieur a celui que nous avons obtenu pour I'ins-
tant du dernier contact. Si I'on calculait, pour le cas ci-dessus, le moment
de la force () pour un angle de retraite de 170 4%’ 137, on trouverait

Q) = 0,00598 gr.,
chiffre & peine supérieur & celui que nous avons obtenu pour le méme angle
avant la ligne des centres.
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de la surface, celle qui s’exercerait sur un cercle de rayon r’

devrait étre
_P_ 2+ [ l
o 2pl , T »
_et celle qui aurait lieu sur le cercle de rayon r’, serait

P+9P( +——m0

Le travail absorbé par le frottement de la couronne est
égal au travail absorbé par le frottement qui se produirait

l . .
sur la surface totale du cercle de rayon r" = p 4 5 diminué
de celui qui aurait lieu sur la surface du cercle de rayon

4

.
r'=o0— =; il est donc!:

i 2’
e LB
Pyl el
Tr—‘/aﬂf[P(p+ )+P__(P+§)_P_QPT—(P —§)]

ou
2

'rr='zaan{p+é+Pe+zz—Pz——Pl[(f’+ )~ (-=3)]

mais comme
)=~

1 Pour une pression P, la force développée par le frottement est fP; le
travail de cette force est le produit de fP par le chemin parcouru. Ce che-
min n’est pas le méme pour tous les points de la surface; nul au centre,
il atteint son maximum a la circonférence extérieure. Pour obtenir sa valeur
moyenne, divisons le cercle de rayon r en un nombre n de secteurs égaux
et suffisamment petits pour que chacun d'eux puisse étre envisagé comme

-un triangle. La résultante des pressions élémentaires supportées par chacun
de ces triangles doit passer par son centre de gravité, soit au /3 du rayon.
La force du frottement étant pour 'un d’eux f,l;, le travail de cette force
sera pour un tour p . Py

f;-irr:-}l':f—,;-:-’m',

et, pour la somme des n secteurs, le travail sera

Tr = -t S Prr,
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on a
.,
/ P'+1—P’
Tr=3%=fP\p+5 + 55 :
Mais
o B
P""T_n‘)l_p /2 ! .
2, “2tE,T ¥

nous aurons encore

Tr=1%,=fP (:j o+ 81_;”) =2=zfP (p + %2%)
364. Dans la position horizontale, la pression P provient
du poids du mobile; cette pression est toujours bien inférieure
4 la pression latérale avec laquelle les pivots sont pressés
contre les parois des trous. Ainsi, dans I'équation précédente,
on peut négliger le terme

L
12 p

et 'on a simplement
Tr =fP.2zp = fP= (" +1').
365. Dans la position verticale de la montre, la pression P
sur la portée du pivot est nulle; on peut donc aussi admettre
que le frottement soit nul.

Le travail du frottement de la surface cylindrique des pivots
contre les parois des trous est exprim¢é par

Tr=fP. 2=,

' étant le rayon du pivot. La formule comprend le travail
absorbé aux deux pivots, puisque P est la pression tolale et
que le frottement ne dépend que de cette pression et non de
I'étendue de la surface en contact.

366. Détermination de la pression latérale regue par les pivots
des mobiles du rouage. — Envisageons, par exemple, la roue
moyenne d’une montre. Ce mobile recoit, d'un cété, une
action de la part de la roue de centre engrenant dans son
pignon et, de l'autre, une résistance provenant du pignon
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de secondes dans lequel engréne la roue moyenne. Ces deux
efforts se traduisent par une pression sur I'axe et les deux
pivots sont poussés contre les parois des trous; pour chacun
d’eux, la charge qu’ils regoivent peut étre représentée, en
grandeur et en direction, par la résultante des forces par-
tielles que regoit ’axe de la roue a chacune de ses extré-
mités. Celte pression dépend du rapport de la distance des
pivots au point d’application des forces en jeu, a la lon-
gueur de I’axe.

367. Imaginons le point de contact des dents et des ailes
sur la ligne des centres et représentons par P la force que
reoit I'aile du pignon de la part de la dent de la roue de

. centre ; puisque simultanément une dent de la roue moyenne

s’appuie contre une aile du pignon de secondes, la force P
fait naitre la réaction P’. La direction des forces P et P’ est
perpendiculaire a la ligne des centres.

Appelons r et r' les rayons primitifs de la roue et du pl-
gnon ; nous aurons pour I’état d’équilibre

I

Pr'—=Pr et P = P —
r

L’équilibre ne sera pas rompu lorsqu’on appliquera,au point
diamétralement opposé & celui du contact de la dent et de
Paile, une force P, égale et de sens contraire & P, et de méme,
au point opposé au point d’application de P’, une force P,
égale et de sens contraire a celle-ci.

La résultante des forces I> et P, est 2P; elle doit étre
appliquée & I'axe du pignon, parallélement aux composantes
(fig. 105).

Le pivot supérieur de la roue moyenne recevra de la part
dela résultante 2 P une force p et le pivot inférieur une force
g, de telle facon que P'on ait

2P=p+yq.
On doit avoir
pa=qb:

a représente la distance de la portée du pivot supérieur au
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milieu de I’épaisseur de la roue de centre et b la distance de
ce dernier point a la portée du pivot inférieur.

. .
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Pour déterminer les valeurs p et g, nous tirons de la pre-
mié¢re formule

g = 2P —p,
d’on, en substituant cette valeur dans la deuxiéme,

pa = 2Pb—ph
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et

. b
=2P .
P a+b

D’une maniére analogue, on a

a
— 9 —_— .
T=~"a+0

Les pivots recoivent en outre une action des forces P’ et
P’;, dont la résultante est 2P’, et nous aurons

2P/ :pl + q/,

P’ et g’ étant les efforts requs par chaque pivot de la part de
2P’. On aura ainsi

r__ , €

P 2P—a+b
et

i op_ @

7—2Pm7

en remarquant que d + e —=a + b.

’

r .
Comme P’ = P - on dcrira encore

€ i g — D ’;'_'l_
et ’lv—'Pr a + b

’

r
— —_——
P—'Pr a—+ b

Le pont supérieur recevant donc les deux forces p et p',
leur résultante commune sera, en grandeur et en direction,
la diagonale du parallélogramme construit avec ces droites
comme cOtés.

Remarquons que, puisque nous avons ajouté a P et P’ les
forces P, et P’, égales entre elles, la résultante réclle R
devra étre la moitié de celle qui est ainsi déterminée.

Pour calculer cette valeur, représentons par « l'angle
formé par les lignes des centres ayant leur point de rencontre
en O; nous aurons ainsi I'angle OBA égal aussi & «. Dans
le triangle OBA, on a OB = p" et BA = p, puis OA =2 R,
donc

SR=) p2 4+ p2—2pp cos a,
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ou bien, en remplacant p et p’ par la moitié de leur valeur,
on obtient :

r_ € _ope 0 e
R= \/( ) (Pr +b> 2Pa+b +bcosa
P ro\ 2 r'
_ 2 L. —92eb_.
(1) R_a—{—b\/[' +<1- e) ~ebl' oS a.

Pour le pivot mféneur, on obtiendrait, d’une maniére
analogue :

P R roNE r
(2) B,:m\/a- + (7 d> —2ad 5 -cos a.

368. En examinant la fig. 105, on remarquera que la
pression des dents de la roue de centre est plus considé-
rable que la résistance qu’opposent les ailes du pignon de
sccondes. En conséquence, pour le pivot supérieur de la
roue moyenne, la force OC = p sera plus forte que la force
OB = p'.

Pour le pivot inférieur, la pression de la roue de centre
diminue, la force OC’' = ¢ devient plus faible et la force
OB’ = ¢’ plus forte. Il en résulte nécessairement une direc-
tion différente des résultantes R et R,, ce que montre la
counstruction du parallélogramme des forces.

La direction de ces résultantes est importante et permet
d’expliquer la raison pour laquelle on rencontre, dans les
réparations, des trous de pivots agrandis par I'usure dans un
sens souvent trés différent de celui ot il semblerait que cette
usure doit logiquement se produire. Ce fait se remarque
dans des pendules ou des montres de poche dont les trous
ne sont pas empierrés.

369. Remarquons ensuite que le probléme précédent est
basé sur le cas des engrenages a flancs lorsque le contact a
ficu sur la ligne des centres; les forces normales sont alors
perpendiculaires aux rayons. Mais, lorsque le contact entre

“la dent et laile se déplace ou lorsque I'engrenage est d’un
autre genre, les forces normales prennent d’autres direc-
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tions et la valeur des résultantes, comme aussi leur direc-
tion, peuvent subir un léger changement.

370. Les équations (1) et (2) montrent que, toutes choses
égales d’ailleurs, les pressions deviennent les plus fortes avec
un angle « = 180° pour lequel cos «a = —1; le signe du
dernier terme placé sous le radical devient alors positif. A
ce point de vue, il ne serait donc pas avantageux de cons-
truire un rouage dont tous les mobiles seraient en ligne
droite.

371. Conslatons aussi que, plus la valeur de r augmente,

plus la pression diminue ; c’est une des raisons pour lesquelles
il est bon d’augmenter le plus possible le diamétre des roues
de centre et moyenne, I'inertie n’ayant pas encore d’influence
appréciable sur ces mobiles.

372. Entin, il ne parait point inutile d’observer que le

’

r
rapport — ne peut étre remplacé par le rapport des nombres

de dents, puisque les mobiles de rayons r et r’ n’engrénent
pas ensemble, mais sont montés sur le méme axe.
. 373. Exzomple numérique. — Soit :
P=775gr; a=0,8; b=4,06; d=32; e=2,2;
r=0,87; r=>514); a=9%.
Nous aurons pour le pivot supérieur ;
P 7.5 r 0,87

_— = —— = {5,99 — = =
a+ b 4,86 15,95, r ), 19 0,16

3

et

b2 = 4,062 = 16,48, <'T e>' = <O,16 < 2,2> Ti= 10,1239,

2ad. ',-'—.-COSa:‘) x 2,2 106 x< 0,16 < —0,08715 = — 0,25.

R = 15,95} 16,18 4 0,1239 + 0,25
et S
R = 15,95]) 16,8539 = 65, 17.

Pour le pivot inférieur, on aura successivement

R, = 15,93 } 0,82 4 0,16 X 3,2° — 2 % 0,8 X 0,32 X 0,16 X cos 930
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et

R, = 15,950,614 + 0,26 + 0,07,
R, = 15,95 10,97 = 15,71.

.

374. Déterminons maintenant la valeur du travail du frot-
tement des pivots de la roue moyenne pendant une oscilla-
tion du balancier. Nous avons la formule (365)

Tr. F =fPr,3,

dans laquelle P représente la pression, r, le rayon du pivot,
A Pangle parcouru pendant une oscillation.

Recherchons d’abord ce dernier angle. La roue de secondes
exécute une rotation en 60 secondes ou en 300 oscillations.
Si la roue moyenne a 75 dents et le pignon de secondes
10 ailes, cette premiére roue tourne 7,5 fois plus lentement
que la seconde ; elle exécute donc un tour en 300 < 7,5 oscil-
lations = 2250 oscillations.

Pendant une oscillation, elle parcourra un angle 3:

3600

ﬂ = 5.25—0 = (e 9,36";

cet angle, exprimé en longueur d’arc de rayon égal a I'unité,
est

0°9'36" = 0,00279
ou 0,0028 en chiffre rond.

Le diamétre des pivots étant 0,26, nous aurons pour le
pivot supérieur
Tr. F = 0,15 > 65,47 >< 0,13 >< 0,0028 — 0,0035 gr. mm.
et pour le pivot inférieur
Tr. F = 0,15 >< 15,71 >< 0,13 >< 0,0028 = 0,00085 gr. mm.

Le travail total absorhé par le frottement sera par suite

Tr. F=0,0035 4 0,00085 = 0,00435 gr. mm.

Le travail de la force motrice appliquée a cette roue étant
de 0,21 gr. mm. pendant la durée d’une oscillation du balan-
cier, on peut constater que le travail absorbé par le frot-
tement des pivols en représente d peu prés la cinquantiéme
partie.
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Influence de I’huile.

375. Nous avons dit, au début de I’étude du frottement,
que lintroduction d’un corps gras entre les surfaces frot-
tantes de deux corps. astreints a glisser 'un sur l'autre est
nécessitée dans tous les cas o un échauffement et, par suite,
le grippement et 'usure sont & redouter.

Quand des substances grasses sont interposées entre deux
surfaces, celles-ci ne sont plus en contact immédiat ; les
molécules des corps gras forment de petites sphéres qui
roulent entre les deux corps. Dans la généralité des cas,
spécialement en grosse mécanique, le frottement sera pas ce
fait diminué. : .

En horlogerie, surtout dans les montres de poche, le
phénoméne inverse peut se présenter. L’huile dont on fait
usage, introduit une résistance nouvelle, une adhérence ou
autrement dit un « collement ». Cette nouvelle résistance
s’ajoute au frottement et il peut se faire que le coefficient de
la somme des deux résistances soit plus élevé: que le coeffi-
cient du frottement & sec. En regard des faibles forces en
action sur les derniers mobiles du rouage, sur ceux de
Péchappement et sur le balancier, cette derniére résistance
n’est plus négligeable. Il est malheureusement trés difficile
d’exprimer cette force en chiffres, car elle dépend de la
nature de I’enduit, de son degré de fluidité et de son inalté-
rabilité.

Le frottement qui s’exerce par l'intermédiaire d’'un enduit
dépend de la vitesse des corps en contact et de I’étendue de
leurs surfaces. Il dépend aussi de la nature du mouvement ;
ainsi, il est différent sur un balancier annulaire lorsque
celui-ci est animé d’'un mouvement circulaire continu et
lorsqu’il est animé d’un mouvement oscillatoire (circulaire
alternatif). On comprend, dans ce dernier cas, qu’une cer-
taine quantité d’huile participe au mouvement des pivots et
que cette huile ait une tendance a persévérer dans le sens
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du mouvement, alors que les pivots tournent déja en sens
opposé.

Dans toutes les expériences relatives au frottement des
corps graissés, il faut avoir soin de s’assurer que les enduits
ne soient ni altérés ni expulsés.

On peut poser comme principe général que le meilleur
enduit est celui qui est le plus fluide, c’est-a-dire qu’il y a
avantage, quand on peut, & remplacer la graisse par I'huile,
Ihuile par I’'eau, Peau par lair, ce qui équivaut i supprimer
tout enduit. Ceci suppose que la vitesse du mobile soit assez
grande pour ne pas expulser ’enduit expérimenté. Or il faut
une vitesse considérable pour que les piéces gardent un
enduit fluide comme de I'eau et & plus forte raison encore
pour qu’elles laissent entre elles une couche suffisante d’air.
Certaines expériences ont donné I'étonnant résuliat de voir
le frottement presque supprimé entre deux piéces frottant
sans enduit avec une vitesse énorme !, Celle presque-dispa-
rition du frottement est due a Pinterposition d’un coussinet
d’air, matiére parfaitement élastique, entre les surfaces de
contact.

En horlogerie, dans tous les cas ou I’emploi d’un enduit
est nécessaire, il faudrait donc tenir compte de la vitesse des
mobiles et des pressions qu’ils ont a supporter. Ainsi les
roues du mécanisme du remontoir devraient toujours étre
graissées au moyen d’un enduit demi-fluide 2; le ressort
moteur, ainsi que les pivots de Parbre autour desquels
tourne le barillet, devraient étre enduits d’une huile plus
grasse que celle que I'on emploie pour le rouage et I'échap-
pement.

Les qualités principales de 'huile fine dont on fait usage
en horlogerie, doivent étre son inaltérabilité a lair et aux
diverses températures que la montre doit affronter, sa par-
faite fluidité et I'absence d’acides dans sa composition. I}

1 Expériences de Hirn.

2 Les praticiens estiment beaucoup, pour ces mobiles, un mélange de
cire blanche trés pure et d’huile animale fine.
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appartient & la chimie organique de résoudre cette ques-
tion importante, en vue de conserver le plus longtemps pos-
sible la précision de marche aux instruments chronomé-
triques.

APPLICATION DE LA THEORIE DES ENGRENAGES

Des fonctions du coeur dans les chronographes.

376. Les chronographes sont des instruments horaires
destinés a la mesure de trés petits intervalles de temps. A
cet eftet, ces montres sont munies d’une aiguille spéciale
fixée au centre du cadran et parcourant une division généra-
lement extérieure au cercle des minutes. L’intervalle de
temps le plus faible mesuré par laiguille du chronographe
est égal a la durée d’une oscillation du balancier ; ainsi,
lorsque le balancier de la montre bat 18000 oscillations par
heure, le chronographe indique la durée d’une observation a
un cinqui¢me de seconde prés 1.

Ces mécanismes sont de constructions trés variées ; leur
mouvement est commandé par le rouage de la montre en
occasionnant par le fait une légére surcharge a la force
motrice. Avant l'observation, laiguille du chronographe est
fixe et demeure snr la division zéro. En pressant sur une
poussette extérieure, cetle aiguille se met instantanément
en mouvement ; a la fin de 'observation, une seconde pres-
sion arréte l'aiguille et enfin, aprés lecture, une troisiéme
pression la raméne subitement sur la division zéro, ou clle
demeure retenue jusqu’a I'instant d’un nouvel emploi de sa
fonction.

t M. C.-\WV. Schmidt, ingénicur suédois établi & Paris, a construit des

‘chronographes indiquant la durée d’'une fraction d’oscillation ; ces appareils

A déclanchement et arrét électromagnétiques sont destinés spécialement a.

mesurer la vitesse des projectiles.
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r' le plus grand rayon vecteur du cceur ;

« P'angle formé par les rayons vecteurs r, et r;

0 l'angle formé par la ligne des centres OO’ et le rayon R
du bras lorsque ce dernier est en contact avec le rayon
vecteur 7 du cceur;

0, cet angle lorsque le bras est en contact avec le rayon r;

0’ cet angle lorsque le bras est en contact avec le rayon r'.
Le rayon r est donc la corde d’un arc de cercle de rayon R
el correspondant a un angle 6; on peut écrire

1
r = 2 R.sin 5 0.

L’angle «, formé par le rayon vecteur r, et le rayon consi-
déré r, est différent de I'angle dont le cceur doit tourner a
partir de la position de repos jusqu’a l'instant ou le rayon r
vient coincider avec la pointe du levier. En désignant ce
dernier angle par y, nous aurons en effet

r—=a=+j

selon que Paxe tourne & gauche ou a droite, 3 étant I'angle

formé par la direction fixe du rayon r, et velle qu'occupe le

rayon r a P'instant du contact avec le levier. Posons

4o

cet angle étant inscrit dans la circonférence de rayon R et
6 —0,, angle au centre embrassant le méme arc, nous aurons
par suite

=a = (0—0).

Etabhssons maintenant la relation entre les angles 0—20,
et 7, angles qui doivent étre dans un rapport déterminé en
vertu du principe mécanique d’aprés lequel la transmission
de la force est uniforme lorsque les angles parcourus dans le
méme temps par deux mobiles qui se conduisent, restent
constamment dans le méme rapport. Or, lorsque le levier
parcourt l'angle total 0'— 0, le coeur exécute un demi-tour,
donc un angle égal & = ; on aura par conséquent

r___.=®
v—u, U —0




d’ou

— 40, 2
et
0 6, __1 1
e=rg—g —"y—g T 2'*Fz
puis
0, I 0 1
¢+ud,—l’” —§00—u0,_0o+§0,
d’ou

0 1 7 1
I 0¢§110:<0,_0¢5>0.

On aura ainsi :

0 1
+z¢ ,_0—_1--;200 «
0—0 2 0 — 0

L’équation des deux branches de la courbe du cceur
exprimée en coordonnées polaires sera donc

24
( 4,
T—u, =3

381. Caleul numérigue. — Admettons

r =2 R.sin

[

, .
r, =2 R.sin 5 0, = 4,

~

r =2 R.sin ‘1—)0':’24,

R = 140.
Nous aurons :
o1 4 N 24
sin § ()U_-‘mel sin '_'20 == L—)(;G,

ce qui donne
0, = 1°38'13", 6,
0" =9°50"3";
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par suite
60'—0,=811"49",4.
Exprimés en secondes d’arc, les angles 6,6 —0, et =

donnent
0, — 5893,6 secondes,

(4]

0'—0,= 29509,4 secondes,
7 = 648 000 secondes.
Calculons d’abord I’équation ci-dessus sous la forme

| ad
r_2R.sx"Q 7:+‘1r‘(0'—-00)+00
v — 0,

et soit a = 30°.
Nous aurons
= = 648000”, log: (;: + % 6" — 0)) =5,8213528,

% (0’ — 00> = 14754,7, — log: (0" — 0) =4,1699589
6627514,7 1,3513939
L’angle & =— 30° = 108000,

 log: 108000 = 5,0334238,
7+ L0'—6,) 13513939

0 —6, 3,820299 = log: 4808",72.
4808,72 4 6, = 1808,72 + 5893,6 = 10702",32,

— log:

donc
0 — 2058 22" 32,
1' v ’ ” 3
S50 =1°29"11",16;
1 .
log: sin 5 0 = S, HBYTH,
log: 2 R = 2,4471580
—_—
log: 2 R.sin 1) 0 = 0,8611321
d’ont

r=T1,26327 pour a=30°,
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Des calculs analogues donneraient successivement :
r = 10,5254 pour « = 609,
r=13,7862 » « 900,
r=17,0451 » a=120°,
r=20,3017 » &= 1500,
r=23,5623 » a = 180°.

Pour 'autre branche de la courbe, la formule serait :

24

% (01 — 0”) + 00 ’
0 — o,

.1
r:2R.sm§ =

et des calculs identiques au précédent donneraient les résul-
tats suivants :

r= 17,4153 pour « = 30°,

r=10,8294 » a—=— 060,

r=14240 » a=— 90°,

r=17,66 » o= 1200,

r—=21,06 »  a—=— 1509,

r=24,1648 » o= 180,

Pour ce dernier calcul, le rayon r n’appartient plus a la
courbe fermée, mais bien au prolongement de cette courbe.
Remarquons que le plus grand rayon vecteur r’ doit étre
égal a 24,

Si 'on voulait connaitre encore la valeur de 'angle 3, cor-
respondant aux données ci-dessus, on aurait :

Y
g=1 <0’ — 0(,> S N Y )

2

~

382, Pour obtenir une plus grande stabi-
lit¢ de I'siguille du chronographe, on pré-
fere parfois exécuter le coeur suivant la
forme ci-contre (tig. 109); on supprime

ainsi une partie de sa courbe, mais, par
Fig. 109 contre, la partie BAB’ du bras est ter-

minée par des courbes remplissant les conditions désirées.



CHAPITRE V

DES ECHAPPEMENTS

INTRODUCTION

383. Nous avons défini Iéchappement dans la premiére
partie de cet ouvrage (72) en disant que sa fonction consiste
4 rendre au pendule ou au balancier la vitesse que lui ont
fail perdre les résistances passives.

L’échappement regoit la force qui lui est transmise par le
rouage et la transmet & son tour a Porgane régulateur. Cette
restitution de force s’effectue périodiquement pendant une
fraction d’oscillation. Pendant la partie de l'oscillation ou
pendant les oscillations sans impulsion extéricure, la roue
d’échappement est arrétée jusqu’a instant du prochain déga-
gement. Ce dégagement est opéré par le balancier lii-méme
a Pinstant voulu et la roue, devenant alors libre, lui imprime
une nouvelle impulsion.

384. La manicre dont se produit I'arrét de la roue d’échap-
pement, differe avec chaque systéme. En thése géncrale on
peut cependant en considérer deux catégories, dans lesquelles
viendront se classer tous les genres actuels.

La premiére de ces divisions comprend tous les systemes
dans lesquels la rone d’échappement, aprés avoir accompli
Pimpulsion, vient s’appuyer contre I'axe du balancier ou
contre une piéce qui s’y trouve invariablement fixée. L'arrét
de ces échappements ne s’effectue done quau détriment de
la vitesse du balancier, puisqu'il se produit par le fait une
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pression plus ou moins considérable contre son axe. Tels
sont, par exemple, les échappements duplex et a cylindre
des montres et quelques ancres de pendules.

Dans la seconde division viennent se placer tous les sys-
témes dans lesquels la roue est arrétée par une pi¢ce indépen-
dante du balancier, laissant ainsi ce dernier poursuivre son
oscillation en compléte indépendance du mécanisme extérieur.
Tels sont les échappements & ancre et a détente. )

3385. La premiére de ces divisions prend naturellement la
dénomination d’échappements « repos frottant et la seconde
celle d’échappements libres.

336. Si I'on considére les échappements d’ancienne cons-
truction el méme quelques systémes modernes, on constate
que les effets du repos se compliquent souvent d’effets de recul
de la roue et par suite on a admis quelquefois une classifi-
cation spéciale pour ces genres. Les systémes dits a force
constante mériteraient alors aussi un classement a part. Il
est conséquemment plus simple de n’admettre que les deux
grandes divisions que nous venons d’indiquer et d’y faire
rentrer tous les genres connus en n’envisageant pour cela
que Pelfet du repos de I'échappement sur le balancier ou le
pendule.

387. Afin de se rendre compte d’'une maniére générale de
Pinfluence de Féchappement sur la durée de Poscillation et
pour étre & méme de juger les qualités d’un tel mécanisme
a ce point de vue, examinons d’abord I'effet produit par une
force extérieure agissant dans un sens ou dans I'autre sur un
balancier en mouvement.

388. Influence d'une force extérieure sur la durée des oscillations
d'un balancier, — Un balancier oscillant librement sous la seule
influence du spiral se trouve dans les conditions voulues pour
que ses oscillations soient isochrones, c'est-a-dire d’égale
durée. En pratique cette liberté absolue n’existe jamais; les
frottements des pivots, la résistance de Pair, les impulsions
de Péchappement, les résistances du dégagement, les chocs
de toute nature sont autant de causes qui concourent a dé-
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truire l'isochronisme parfait, autrement dit & produire des
variations dans la marche de la ‘montre.

Nous nous proposerons d’étudier U'influence de ces forces
extérieures el ne les envisagerons d’abord que comme forces
instantanées agissant en des points divers du parcours du
balancier.

389. Soit H (fig. 110) la position de repos du balancier.
Supposons que l'oscillation commence au point B et qu’au
méme instant une force quelconque vienne s’ajouter a celle
du spiral. Cette force, dont nous désignerons le moment par
F, agit dans le sens du mouvement pendant le parcours du
trés petit angle BOb. A cause de 'adjonction de cette nou-
velle force a celle du spiral, le balancier parcourra l'angle
BOH = ¢, avec une plus grande vitesse et par suile en moins
de temps que lorsqu’il le ‘
parcourt sous la seule in-
fluence du spiral. La du-
rée de cette demi-oscil-
lation descendante sera
donc raccourcie. Le ba-

0.
A}

lancier parviendra au
point H avec une vitesse
augmentée et, par suite,
en arrivant an point C,
ou cette vitesse devien-
drait nulle si la force F
n’avait pas agi, il dépasse

e B e e

H Fig. 110.

ce point d’une certaine quantité et parvient par exemple
en ¢. En vertu du principe de Pisochronisme, la durée de
cette demi-oscillution ascendante ne sera pas influencée, le
balancier ayant parcouru ce plus grand angle avec une plus
grande vitesse. La durée totale de Doscillation ne s’en trou-
vera pas moins diminuée, puisque la demi-oscillation descen-
dante Pa été; il y aura done une avance dans la marche de la
montre.

390. Imaginons maintenant ce méme balancier parti encore
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du point B, mais cette fois-ci sous la seule influence du spiral.
Arrivé au point ¢’ (fig. 111), situé trés pres de C, il regoit
une force dont le moment F agit pendant instant que le
balancier emploie a par-
courir P'angle ¢'OC et
dans le sens méme de
son mouvement. On peut
admettre qu’a [Pinstant
ou le balancier parvient
en ¢', la durée normale
de Poscillation soit écou-
lée et la conséquence de
I'application de la force F
en ce point sera facile &

déduire, puisque par ce
fait le balancier devra
encore parcourir un angle tel que COc. La durée de l'oscil-
lation sera donc augmentée et on aura un relard dans la

H . Fig. 144,

marche de la montre.
391. De la considéra-
tion de ces deux cas ex-
trémes, il résulte déja
qu’il n'est pas nécessaire
qu'une force change de
direction pour diminuer
ou pour augmenter la
durée d’une oscillation du
balancier; 1l suffit que
son action s’établisse pen-
dant la demi-oscillation

Fig. 112,

descendante ou pendant
la demi-oscillation ascendante.

392, Examinons un troisiéme cas. Le balancier part encore
du point B soumis a la seule action du spiral et parvient ainsi
en un point 1) situé entre B et H dans la demi-oscillation
descendante (fig. 112); en ce point D agit une force extérieure
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dans le sens du mouvement et pendant le parcours du trés
petit angle DOd. Nous avons alors trois périodes a considérer
pendant Doscillation compléte : ce sont celles pendant les-
quelles le balancier parcourt les angles BOD, DOH et HOC.

Représentons I'angle DOH par « et envisageons-le comme
variable, tandis que P'angle BOH, que nous désignerons par
a,, sera considéré comme constant.

La durée de Poscillation ne sera pas modifiée par la force
extérieure F tant que le balancier parcourt les angles BOD et
HOC; la modification introduite par Peffet de cette force ne se
fera sentir que pendant le parcours de 'angle DOH = ¢,
puisque cet angle est parcouru avec une plus grande vitesse
et, par suite, en moins de temps. -

Si la valeur du moment F est la méme dans ce cas que
dans le premier (389) et si les deux angles BOb (fig. 110) et
DOd (fig. 112) sont les mémes aussi, la vitesse au point d
devra dans les deux cas rester la méme. Dans le premier cas,
le balancier a parcouru Jangle «, avec une vitesse immé-
diatement augmentée, tandis que dans celui-ci la vitesse a
seulement changé pendant le parcours de 'angle «¢. La modi-
fication de durée se traduit donc ici encore par une dimi-
nution de temps et la seule différence sera, pour ce cas, une
avance moins considérable que pour le premier.

393. Représentons par 4T une augmentation de durée de
Poscillation et admettons la valeur variable a négative pendant
la demi-oscillation descendante du balancier; JT devra éure
évidemment fonction de I, de « et de ¢,, et nous pourrons
exprimer cette relation par la formule

ns(r3)

394. Examinons encore un quatriéme cas, ¢’est-a-dire celui
dans lequel la force I agit sur le balancier pendant le par-

! Cette valeur AT dépend en outre du petit angle DOd, du moment
d’inertie du balancier et du moment de la force du spiral, mais nous n’avons
I y
pas, pour le moment, & nous occuper de ces valeurs.
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cours du petit angle EOe de la demi-oscillation ascendante
(fig. 113). Nous avons de nouveau ici trois périodes a envi-
sager, savoir le parcours des trois angles BOH, HOE et EOc.
Il n’y a pas de changement dans la durée pendant le parcours
des deux angles BOH
et EOc; la modification
n’aura lieu que pendant
le parcours de Iangle
HOE = «.

Pour prouver cette as-
sertion, faisons une com-
paraison entre deux os-
cillations du méme ba-
lancier. Admeltons pour
la premiére un point de
. départ K du balancier et

H Fig. 113. Poscillation  s’accomplis-
sant sous la seule action du spiral; la vitesse deviendra alors

nulle au point ¢, de telle facon que Pon ait
angle KOH = angle HOe.

Pour la seconde oscillation, imaginons le balancier parti
du point B et recevant pendant le parcours angulaire EOe
I'action du moment de force I'; supposons que le point de
départ B ait été choisi de telle facon que pour cetle oscillation
influencée, comme dans la premiére, la vitesse devienne nulle
au méme point c.

Dans la premiére oscillation, le balancier parvient au point
H avee une plus grande vitesse que dans la seconde, puisqu’il
est parti de K dans le premier cas et de B dans le second.
En conséquence, il parcourra Pangle HOE, dans ce dernier
cas, avee une vitesse moindre et par suite emploiera plus de
temps que dans le premier.

Par l'influence de la force I agissant aprés la position de
repos H, Ja durée de T'oscillation "subira une augmentation
et il en résultera un retard.
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395. L’équation
AT = f (F ﬁ)

aO
convient donc aussi pour la demi-oscillation ascendante. Si
les valeurs de F et de a sont positives, 4T sera aussi positif
et s’ajoutera a la durée normale T pour produire une aug-
mentation de la durée de Poscillation.

Si ces deux valeurs sont négatives, c’est-a-dire si le moment
F agit en sens inverse du mouvement pendant la demi-oscilla-
tion descendante, la valeur JT restera positive et il y aura
également retard.

Si I'une des valeurs est positive et I'autre négative, 4T
deviendra négatif et il en résultera une avance. Ce fait se
produit lorsque la force agit en sens contraire du mouvement
pendant la demi-oscillation ascendante.

396. En résumé, nous pouvons donc formuler les principes
généraux suivants: ~ :

Toute impulsion donnée au balancier pendant la demi-oscil-
lation descendante, c’est-a-dire avant le passage de la position
de repos, accélére les oscillations, tandis que toute impulsion
agissant pendant la demi-oscillation ascendante les retarde.

Cette avance ou ce retard sont d’autant plus considérables
que Pinfluence se manifeste plus loin du point de repos ou
que Pamplitude des oscillations est plus faible.

Réciproquement, toute action agissant en sens contraire
du mouvement, c’est-a-dire toute résistance, produit un retard
pendant la demi-oscillation descendante et une avance pendant
la demi-oscillation ascendante.

397. On peut maintenant se demander de quelle manicre
doit agir une force sur un balancier pour que son action ne
modifie pas la durée des oscillations.

En thése générale, la réponse est simple :

1o Il n’y aura aucun changement dans la durée si 'angle
a devient nul par le fait dans I'équation
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lorsque la force agit a Pinstant ot le balancier passe par le
point de repos.

20 Il n'y aura non plus aucun changement dans la durée
des oscillations lorsqu’une méme force, agissant dans le sens
du mouvement ou en sens contraire, est appliquée des deux
cités et a une méme distance du point de repos. L’angle e
doit donc étre égal de part et d’autre de la ligne des centres.
Il y aurait, par contre, changement de durée si la force agissait,
par exemple, d’'un cdté dans un sens et de 'autre en sens
opposé.

Ces deux conditions essentielles résument par conséquent
le but auquel doit tendre toute construction d’échappement.

398. Etude générale de l'influence de 1'échappement sur la
durée des oscillations du balancier. — Il résulte de la défination
que nous avons donnée du mécanisme de I'échappement (383),
que sa fonction peut toujours étre décomposée en trois pé-
riodes générales : période de repos, période de dégagement
et période d’impulsion.

En faisant pour le moment abstraction de tout genre par-
ticulier, nous pouvons cependant examiner Ieffet spécial de
chacune de ces périodes sur la 'durée des oscillations du ba-
lancier et en déduire des considérations qui serviront a la
construction de ces mécanismes.

Traduisons d’abord en langage ordinaire les deux régles
(que nous avons précédemment énoncées (397) :

1o L'influence d’un échappement sur la durée des oscillations
serail annulée st le contact de celui-ci avec le balencier
pouvail se réduire d un choe instantané se produisant exac-
tement an moment du passage du point de repos sur la ligne
des centres

20 Ll impulsion doit se produire avec une force éqale el sui-
vant dena angles égauwr avant et aprés la position de repos.

Remarquons que jusqu'a présent aucun systéme d’échap-
pement ne remplit soit Pune soit autre de ces deux con-
ditions.

S99, En faisant abstraction de toute construction parti-
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culiére, examinons a un point de vue général effet de I’échap-
pement sur la durée des oscillations.

Supposons un balancier dont Pamplitude d’oscillation soit
de 240° (deux tiers de tour); 'angle ¢, sera donc de 120e.
Admettons un parcours de 5° pendant Popération du déga-
gement et 35° d'impulsion. La somme de ces deux derniers
angles, soit 40°, forme ce que nous conviendrons d’appeler
langle de levée du balancier; cel angle de levée se répartit
généralement en parties égales d’un cOté et de Pautre de la
ligne des centres.

400. Lorsque le balancier commence son mouvement au
point B (fig. 114), il parcourt en premier lieu angle BOd de
120° jusqu’a 20° avant la ligne des centres. Pendant ce trajet,
les forces qui agissent sur le balancier sont, outre la force
du spiral, le frottement des pivots et, si I’échappement est a
repos frottant, celui qui résulte de la pression de la roue
d’échappement contre P'axe du balancier. L'effet de ces deux
frottements, agissant comme force résistante, produit une
augmentation de durée. Remarquons que ce retard sera exac-
tement compensé par I'avance produite par la méme cause
pendant le parcours de I'angle fOC de 20° jusqu’a 120° aprés
la ligne des centres (en
admettant comme cons-
tante Ia force résistante
du frottement). Cet effet
s’annulera donc pour P’os-
cillation enti¢re. Pendant
le parcours de langle
dOe = 5°, soit de 20° jus-
qu’a 15° avant la ligne
des centres, les mémes
forces peuvent étre sup-

pos€es agissant encore Fig. 5. de H %g

avec une intensité varia-

ble selon le genre d’échappement, puisqu’il s'agit ici du déga-
gement de la roue; mais 'effet de cette résistance ne sera
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plus compensé maintenant par une résistance égale de Pautre
coté de la ligne des centres et il en résultera par conséquent
un retard.

Quand, plus loin, le balancier décrit 'angle eOH de 15°,
il recoit une impulsion qui, pendant la demi-oscillation des-
cendante, produit une avance. Celte avance sera compensée
par le retard correspondant a I’effet de cette méme impulsion
pendant le parcours de 0 a4 15° de la demi-oscillation ascen-
dante. L’impulsion se continuant ensuite de 15 a 20° produira,
pendant ce parcours de 5°, un nouveau retard.

En somme, nous aurons une augmentation de durée pen-
dant le parcours des deux angles dOe et gU f; ces deux angles
sont dgaux.

L’échappement a donc pour effet de retarder la durée de
loscillation.

401. Si ce retard était régulier, c’est-a-dire s’il conservait
une valeur égale pour toutes les amplitudes d’oscillations que
le balancier accomplit, l]a marche de la montre n’en serait
pas influencée, car on posséde plusieurs moyens de la com-
penser.

402. Nous savons que les variations de la force motrice
ont pour effet de modifier dans la formule de 4T les valeurs
de F et par suite celles de ¢,. Nous aurons a déterminer dans
la théorie du réglage la relation qui lie les variations de ces
deux valeurs. Pour le moment nous ne nous occuperons de
ectte question qu’au point de vue suivant,

Lorsqu’une montre est placée verticalement, le froltement
des pivots du balancier devient plus considérable que lors-
qu'elle occupe une position horizontale; il en résulte néces-
sairement une diminution de 'amplitude des oscillations dans
les positions verticales. La valeur de «, devenant plus faible
dans la formule de JT, nous pouvons en conclure que

La marche d'une montre retardera plus dans les petites
oscillations que dans les grandes, donc plus « au pendu »
qu'« au plat », ceci par le scul fait du frottement des pivots
en corrélation avee le fonctionnement de I'échappement.
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403. Ce qui précéde nous permet d’énoncer les régles sui-
vantes pour servir & 'étude et & la construction des échap-
pements.

1° Le frottement des pivots du balancier doit étre aussi
réduit que possible.

20 L’angle parcouru par le balancier pendant le dégage-
ment doit étre aussi faible que pratiquement possible.

3° L’angle de levée du balancier doit étre aussi réduit que
la sdreté du fonctionnement de I'échappement le permet.

4° L'amplitude des oscillations doit &tre aussi étendue que
possible.

La pratique de I’horlogerie confirme rigoureusement ces
quatre régles, que nous allons du reste examiner plus en
détail.

404. Nous avons fait voir que le retard au pendu provient
essentiellement du frottement des pivots du balancier, qui
diminue Pamplitude des oscillations et accentue ainsi le retard
produit par I’échappement. De I’énoncé de la premicre regle,
il ne faudrait pas cependant se hiter de conclure qu’il faille
exécuter les pivots plus pelits que la sécurité absolue le
réclame, car il ne faut pas oublier qu’un pivot courbé nuit
beaucoup plus au réglage que s’il était d’un ou deux cen-
titmes de millimétre plus gros. Les trous de pierre dans les-
quels tournent les pivots, doivent étre courts et de forme
olivée; en effet, une partic de I’huile participe plus ou moins
au mouvement de P'axe et il importe de construire les pivots,
les trous et Phuilier des pierres de facon a rendre ce mou-
vement de I'huile Ie moins accentué possible. Il est presque
inutile d’ajouter que les pivols doivent étre parfaitement durs
et polis, comme aussi du reste I'intérieur du trou des pierres.

Remarquons encore que le frottement varie avec I'état de
I'huile; nous ne pouvons donc pas envisager celui-ci comme
constant. Comme cetle force agit pendant Poscillation enti¢re
et comme nous savons que l'influence d’une force sur la durée
des oscillations est d’autant plus considérable que son action
s’exerce plus prés du commencement de loscillation, nous

HORLOGERIE THEORIQUE 21
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comprenons déja maintenant une des raisons pour lesquelles
une montre, placée dans des conditions identiques d’un jour
A Pautre, présente néanmoins des varialions assez sensibles
dans sa marche diurne.

405. Nous avons fait voir ensuite que ce retard provient de
la grandeur de l'angle dOe¢ (fig. 114). Si donc une montre
présente un retard sensible dans les positions verticales, il
faudra examiner en premier lieu si la sécurité du fonction-
nement permet de réduire I'angle parcouru par le balancier
pendant Popération du dégagement. Plus cet angle est faible,
moins grande aussi sera son influence sur le réglage. La
valeur de l'angle décrit par le balancier pendant le déga-
gement varie avec tous les systémes d’échappement; clle
dépend de la valeur angulaire du « repos » et du rapport des
longueurs des bras des leviers d’action.

106. Comme Pinfluence d’une force agissant sur le balancier
dépend encore de la distance angulaire qui sépare son point
d’application de la position de repos, il convient de réduire
Pangle de levée du balancier autant que Pexécution pratique
le permet. Remarquons qu'il est dangereux pour Pexactitude
du fonctionnement de tous genres d’échappement de dépasser
une limite inféricure facile & déterminer dans chaque cas.
L’inertie des mobiles, le jeu des pivots et la plus ou moins
parfaite exécution des diverses piéces de 1'échappement sont
autant de facteurs tui doivent entrer en ligne de compte pour
la détermination de cette valeur. Quoi qu’il en soit, on peut
envisager un angle de 15° comme maximum dans la grande
géndralité des cas, tandis qu'il est difficile de descendre au-
dessous de 300 sans risquer de compromettre 'exactitude des
fonctions du mécanisme,

407, Entin, nous avons dit qu’on peut diminuer I'influence
da dégagement en augmentant Famplitude de 'oscillation.
Ce résultat ne doit cependant pas étre obtenu au moyen d’un
balancier trop léger ou encore en réduisant le nombre d’os-
cillations; dans chacun de ces cas on perdrait d'un coté ce
quon croirait avoir gagné de l'autre. Une augmentation de



— 323 —
Pamplitude ne saurait étre avantageuse que lorsqu’elle est
acquise aux dépens des résistances passives et des pertes de
force provenant de vices de construction. Toutes les parties
de la montre, spécialement le rouage et ’échappement, doi-
vent étre d’une exécution trés précise ; ainsi on évitera les
engrenages défectueux et les chocs, on réduira les chutes de
I’échappement, on diminuera I'inertie des mobiles et les frot-
tements; le balancier sera construit de facon & fendre aisé-
ment lair. Remarquons que les frottements des pivots du
balancier ne sont pas seulement diminués par une réduction
de leur diamétre, mais qu’ils le sont aussi par le choix de la
grandeur du balancier, un balancier grand et léger pouvant
avoir le méme moment d’inertie qu'un autre petit et lourd?.

408. Les considérations générales qui précédent nous per-
mettent maintenant de nous rendre compte de ’avantage que
présentent les échappements libres par rapport aux échap-
pements & repos frottants. Nous pouvons le résuamer comme
suit :

Liberté du balancier pendant le parcours de I'arc d’oscil-
lation supplémentaire, c’est-a-dire suppression du frottement
résultant du contact de la roue d’échappement contre 'axe
du balancier pendant la durée de ce parcours.

A Pénoncé de cette conclusion, on pourrait objecter que,
d’aprés la loi de Pinfluence d'une force extérieure sur la
durée des oscillations, le frottement provenant du contact de
I’échappement pendant Parc supplémentaire devrait voir son
influence annulée, puisqu’il existe aussi bien pendant la demi-
oscillation descendante que pendant la demi-oscillation as-
cendante. Cette objection serait juste si ce frottement avait
une valeur counstante et si P'état de fluidité de huile de-

1 La formule du moment d’inertic d’un balancier est

3]
,\:I—Hﬂ
g

P Lo .
(— masse du corps, R rayon de giration ). On voit que cc moment aug-
q - B

mente non sculement en raison du poids, mais surtout proportionellement

au carré du rayon de giration,
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meurait invariable; il est facile de se rendre compte qu'il n’en
est rien, qu’au contraire ces deux facteurs sont des quantités
trés variables et qu’il est par suite avantageux de les sup-
primer autant qu’il se peut. On évite ainsi une cause d’alté-
ration de la durée de loscillation et on augmente simul-
tanément 'amplitude, ce qui a pour effet de réduire I'influence
de Iéchappement sur le réglage de la montre.



CHAPITRE VI

ECHAPPEMENT A ANCRE

DESCRIPTION GENERALE DE L’ECHAPPEMENT

409. Les organes dont se compose I’échappement & ancre

sont au nombre de trois :
la roue d’échappement,
I’ancre et la fourchette,
la cheville et son plateau.

Chacun de ces organes est porté par un axe et la force est
transmise de I'un & I'autre au moyen des dispositions que
nous allons examiner successivement.

410. La roue d’échappement est portée par un pignon en-
grenant dans la roue de secondes; son mouvement s’exécute
a droite. Sa composition métallique est d’acier, de laiton ou
autre alliage analogue; dans ce dernier cas on recherche
souvent les alliages qui résistent le mieux a Paimantation.
Les dents de cette roue présentent le plus fréquemment a

leur extrémité une surface inchinée (fig. 115 et 116); d'autres
e

Fig. 113, Fig. 116, ' Fig. 117,
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fois elles sont terminées par une pointe fine (fig. 117). Ces

Y

« inclinés » ou ces pointes sont destinés a agir sur I'ancre
pour tlransmettre a cétte piéce le mouvement dont la roue
est animée. Dans chacun de ces cas, le devant de la dent,
c’est-d-dire le plan projeté suivant cd, forme avec le rayon
de la roue aboutissant au point ¢ un angle dont P'ouverture
varie avec la construction (généralement 24° pour les genres
les plus fréquents).

La plan projeté suivant la droite cd se somme le plan de
repos de la dent.

La surface projetée suivant la ligne ce s’appelle la surfuce
d’impulsion de la roue ou simplement I'incliné de la dent.

Le nombre de dents de la roue d’échappement est le plus
souvent limité & 15; dans les montres de petites dimensions,
il peut étre réduit & un chiffre inféricur, afin de conserver
a l'ancre des dimensions suffisantes. Dans certains cas spé-
ciaux il peut s’élever jusqu'a 18. Nous savons du reste que
ce nombre de dents dépend du nombre d’oscillations du ba-
lancier et des nombres choisis pour les autres roues (136).

411. L’ancre est une piéce oscillante occupant une position
intermédiaire entre la roue et le balancier. Sa composition
métallique, de méme que celle de la fourchette, est géné-
ralement mise en harmonie avec celle de la roue. Sa forme
rappelle celle de Iinstrument de fer de méme dénomination
employée sur les bateaux; de 1a lui vient sans doute son nom.

L’ancre est terminéde a ses deux extrémités par des leviers,
communément appelés levées (fig. 118); 'un A, appelé levée
d’entrée, I'autre B levée de sortie. Ces deux levées ont leur
extrémité extérieure formée par des surfaces dont les pro-
jections sont représentées par les droites aa’ et bb' : ce sont
les surfaces d’impulsion de 'ancre, contre lesquelles viennent
agir celles des dents de la roue.

Le mouvement de la roue avant toujours lieu dans le méme
sens, c’est-d-dire & droite, I'une de ses dents agissant contre
la surface d'impulsion de la levée d’entrée de I'ancre, lui im-
prime un mouvement a droite, et, par contre, lorsqu’elle agit
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depuis la position dans laquelle une dent commence a agir
sur sa surface d’impulsion jusqu’a ce que cetle dent quitte
la levée.

415. L’angle de levée de l'ancre est égal A I’angle de repos
augmenté de I'angle d’impulsion. Dans la fabrication suisse,
on a adopté pour cet angle une valeur de 10°; ce chiffre
comprend 1 & 2 degrés de repos et 9 a 8 degrés d’impulsion.

416. Le chemin perdu est I’angle parcouru par l’ancre a
. partic de Pinstant ou la dent quitte la surface d’impulsion
de la levée jusqu’a ce que la fourchette ait rencontré un obs-
tacle appelé « paroi », qui a pour but de limiter le chemin
parcouru par I'ancre. Cet angle, qui doit étre aussi faible que
possible, est motivé par Pimperfection inévitable de I'exé-
cution des organes de I’échappement et les ébats de pivots :
c’est une sécurité pour le fonctionnement, mais en méme
temps une cause de perte de force.

417. L’angle de levée du balancier est I'angle qu’il décrit
dés Pinstant du premier contact de la cheville de plateau
avec Pentrée de la fourchette jusqu’a la fin de ce contact.
Cet angle comprend les deux périodes de dégagement et
d’impulsion et varie entre les limites normales de 30 a 45
degrés.

418. La chute est Pangle parcouru par la roue depuis
Pinstant ot une dent quitte le plan d’impulsion d’un des
leviers jusqu'a Parrét de la roue produit par la rencontre
d'une autre dent et du plan de repos de lautre levier. 1l
existe donc deux chutes pour une méme dent de la roue: la
«chute intéricure », qui se produit aprés Pimpulsion a la levée
d’entrée; et la «chute extérieure » a la fin de Pimpulsion a la
levée de sortic. De méme que le précédent, cet angle est une
cause de perte de force exigée par la sécurité du fonction-
nement du mdcanisme; sa valeur doit donc étre restreinte
au strict nécessaire.

Remarquons que le planteur d’échappements peat déranger
Pégalité des chutes en le plantant trop fort ou trop faible.

tH9. Le recul de la roue est angle rétrograde qu’elle doit
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423. Les organes du renversement sont accessoires et ont
pour but de parer 4 un inconvénient que ce genre d’échap-
pement présenterait s’il en était dépourvu. En effet, pendant
que le balancier accomplit la partie de son oscillation en
dehors du contact avec I’échappemcnt; I’ancre est retenue au
repos par la pression d’une dent de la roue appuyée contre
le plan de repos de 'un des leviers. Afin de ne pas opposer
au mouvement du balancier une résistance trop considérable
quand surviendra l'instant du dégagement, la valeur de ’angle
de tirage est limitée et, en conséquence aussi, la force avec
laquelle I’'ancre est maintenue au repos. Or il peut arriver que
la montre recoive un choc extérieur, une secousse brusque,
qui ait pour effet de dégager I’ancre du repos. La fourchette
serait alors poussée vers la paroi opposée et lorsque le ba-
lancier, ramené par la force du spiral, se présenterait pour
dégager l'ancre, la cheville, ne rencontrant plus Pentrée de
la fourchette, viendrait heurter le dos des cornes et la montre
s’arréterait. Ce défaut se nomme le «renversement»; pour
'empécher, on a ajouté a Péchappement un dispositif trés
simple, consistant en un disque circulaire K ajusté sur 'axe
du balancier et un «dard » mn fixé a la fourchette. En cas
de tendance au dégagement de Pancre, le dard, venant s’ap-
puyer contre le bord extérieur du disque, empéche la four-
chette de passer d’un de ses points d’appui, ou paroi, a 'autre.

421. Ebat de plateau. — Dans I'état ordinaire de I'échappe-
ment, la fourchette étant maintenue appuyée contre une des
parois d’arrét, le dard ne doit pas toucher la circonférence ex-
térieure du disque de sireté. L'angle que la fourchette aurait a
parcourir depuis la paroi jusqu'a Pinstant du contact du dard
et du plateau, se nomme « ébat de plateau ». Cet angle doit
évidemment étre inférienr a la somme des angles de chemin
perdu et de repos, afin que la dent ne puisse jamais quitter
le plan de repos pendant que le balancier accomplit son arc
d’oscillation supplémentaire.

125. Ebat de cornes. — Pour permetire & la fourchette de
passer librement d’une paroi & 'autre pendant les périodes
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du dégagement el de Pimpulsion, on pratique une gorge MN
au petit plateau vis-a-vis de la position de la cheville P. Ce
passage libre aurait pour effet de permettre a la fourchette
de se renverser si un choc extérieur survenait pendant l'ins-
tant du dégagement, ou avant que la cheville eat pénétré
suffisamment dans P’entrée de la fourchette, on encore avant
que le bord extérieur du plateau pit s’opposer au retour de
la fourchette apreés 'impulsion. Pour parer a cette éventualité,
on a muni la fourchette de cornes, dont le but est de rem-
placer momeuntanément P'ébat de plateau pendant le passage
de la gorge MN devant le dard. L’ébat de cornes, analogue
a I’ébat de plateau, est Pangle ue peut décrire la fourchette
depuis sa position d’arrét jusqu’a I'instant ou le devant des
cornes vient s’appliquer contre la cheville de plateau. La
valeur de cet angle se détermine d’aprés les mémes considé-
rations que pour I’¢bat de plateau.

FONCTIONNEMENT DE L'ECHAPPEMENT A ANCRE

426. Supposons le balancier au commencement de son os-
cillation, c’est-a-dire écarté de sa position de repos d'un angle
égal 4 la demi-amplitude de Poscillation. Si, de cette position,
on le laisse libre, il parcourt en premier licu 'arc d’oscillation
supplémentaire, pendant lequel il demeure hors de contact
avec 'échappement. Durant ce parcours, le spiral agit sur
le balancier en augmentant continuellement sa vitesse jusqu’a
instant ou la cheville de plateau rencontre la fourchette. Il
se produit alors un choc qui a pour effet de mettre instanta-
nément la fourchette et ancre en mouvement. Ce choc fait
en outre perdre au balancier une partic de sa vitesse; la
cheville de plateau entraine la fourchette avee I'ancre, et le
mouvement du plan de repos fait reculer la roue jusqu’a ce
que Taréte formée par Uintersection des plans de repos et
d’'impulsion vienne coincider avee la pointe de la dent. En
cet instant, la roue, animdée d'un mouvement a gauche, per-
sévere dans ce mouvement rétroerade pvndzml un tres pclit
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angle, en vertu de sa vitesse acquise. Pendant.ce temps,
P’ancre continue a étre entrafnée par le balancier; il existe
donc un instant pendant lequel la roue n’est plus en contact
avec I'ancre. Le mouvement en arriére de la roue est cepen-
dant bientét détruit par ’action de la force motrice, qui, agis-
sant alors, communique a la roue un mouvement & droite;
sa vilesse s’accélérant rapidement, le plan d’impulsion de la
dent vient rencontrer celui de I’ancre. 1l se produit alors un
nouveau choc, qui a pour effet d’augmenter la vitesse de
I'ancre. Comme la fourchette et la cheville avaient un mou-
vement commun, I'accélération de vitesse de ’ancre fait cesser
le contact qui existait entre la cheville et le cété de I'entrée
qu’elle conduisait, et le coté opposé de cette entrée vient
heurter la cheville en produisant a son tour un choc qui aug-
mente la vitesse du balancier. Tout est ainsi préparé pour
Pimpulsion : le plan de la roue agit contre celui de 'ancre
et simultanément la fourchette agit sur la cheville en accé-
Iérant progressivement la vitesse du balancier jusqu’a ce que
la surface d’impulsion de la dent quitte celle de 'ancre. La
roue parcourt alors langle de chute et une de ses dents
tombe sur le plan de repos de l'autre levier. Le balancier
continue son mouvement jusqu'a ce que le spiral, qui agit en
sens contraire pendant la demi-oscillation ascendaute, et les
diverses résistances passives aient détruit le mouvement. Les
mémes fonctions se reproduisent identiquement en sens op-
posé et ainsi de suite.

427, On peuat donc diviser le fonctionnement de I’échap-
pcmcnt a ancre en deux actions que nous examinerons sépa-
rément : d’abord I'action de la roue sur I'ancre, puis celle de
la fourchette sur la cheville de plateau.

128, Action de la roue sur I'ancre. — Sauf pendant Pinstant
trés court qui succéde immédiatement au recul de la roue
pendant le dégagement et pendant la période de chute, la
roue reste constamment en contact avec P'ancre. Ce contact
a lieu, par le fait, pendant les périodes de repos, de déga-
gement et d'impulsion. Parmi ces diverses fonctions, celle de
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Pimpulsion est celle qui offre le plus de variété dans la con-
struction.

429. Comme il a été dit, 'impulsion de la roue a I'ancre
s’effectue par l'intermédiaire de plans inclinés; ces plans sont
mobiles autour des centres respectifs des deux organes et
leur direction reste tangente a des circonférences concen-
triques aux deux axes.

II est facile de se rendre compte qu’il existe trois maniéres
de disposer les plans inclinés en les répartissant sur la roue
et sur ’ancre : ‘ _

1° le plan incliné se trouve entiérement a Iancre et les
dents de la roue ont une forme pointue;

20 le plan incliné se trouve reporté sur les dents de la roue
el les levées de I’ancre se réduisent a deux fines chevilles;

3¢ le plan incliné se trouve partie a la roue et partie a 'ancre.
~ 430. La disposition qui attribue la totalité du plan d’im-
pulsion a Pancre, semble étre la plus ancienne; ce systéme
se rencontre le plus généralement dans les montres anglaises.
De 1a le nom, sous lequel il est souvent désigné, d’échap-
pement d@ ancre anglais (planches 3 et 4).

Cette construction a un coté désavantageux : la forme des
dents de la roue (fig. 117) oblige d’exécuter Pancre de fagon
que les chutes soient suffisantes pour que les levées puissent
passer en compléte liberté derriére le dos de la dent qui vient
d’échapper. Pour cette raison, les chutes deviennent plus
grandes que dans le systéme a levées partagées. Celle circon-
stance est facheuse, car elle cause une perte de force assez
importante; si, par exemple, la roue parcourt 12 pendant
une oscillation du balancier et que, sur ces douze degrés,
deux soicnt consacrés a la chute, la sixiéme partie de la force
est ainsi dépensée en pure perte. .

Un avantage de I'échappement & dents pointues est qu’en
« frisant » les dents de la roue celle-ci devient trés ronde de
circonférence; on a ainsi la facilité de leur donner moins de
repos s’il v a lieu, ce qu’on ne peut faire avec les dents a
«talon ».
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131, L’échappement a ancre avec le plan dimpulsion porté
par les dents de la roue est d’une construction trés simple.
Il est employé dans quelques genres de montres de poche et
dans certains systémes de réveils. On le connait sous le nom
Wéchappement d chenilles (planche 7). Ses principaux incon-
vénients sont la ténuité des chevilles de ancre, généralement
en acier, la grandeur et I'inégalité des chutes et la difticulté
de maintenir Phuile aux points de contact. On a essayé dans
quelques systémes de garnir Pancre de chevilles en pierre,
mais sans grands résultats pratiques.

132, L’échappement a ancre avec plan d'impulsion partagé
entre la dent et les leviers de Pancre est celui des trois genres
qui est le plus fréquemment employvé. On le nomme souvent
échappement « ancre suisse, on mieux encore échappement
a levées partagées. 1l a 'avantage d’une plus grande économie
de force motrice, car les chutes peuvent y étre trés amoindries
(planches 5 et 6). Les roues sont aussi moins délicates que
celles & dents pointues.

433, Action de la fourchette sur la cheville de platean. — La
qualité caractéristique de cette partie de P'échappement con-
siste en ce que la fourchette et la cheville n’entrent en contact
que pendant les périodes du dégagement et de Pimpulsion
pendant are d’oscillation supplémentaire le balancier demeure
isolé de Téchappement, ce qui donne & ce mécanisme tous
les avantages d'un échappement libre.

La combinaison mécanique d’un levier, tel que la fourchette,
agissant sur un autee levier dont le centre de mouvement est
Faxe du balancier et dont Pextrémité est formée par la che-
ville de plateau, ne peat donuer licu a d’importantes varia-
tions dans sa constraction. Les principales différences ne
résident en effet que dans la forme et la disposition de la
cheville, ou encore dans Parrangement des organes du ren-
versement,

£k Léchappement & double plateaun est disposé comme
celui que nous avons déerit (123) 5 un petit platean K (fig. 119)

est ajusté sur Paxe au-dessous du grand plateau qui porte la
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cheville; le dard mn est fixé a la fourchette parallélement a
celle-ci.

435. L’échappement & simple plateau n’a qu’un seul disque
cumulant les deux fonctions de supporter la cheville et de faire
obstacle au renversement prématuré de la fourchette. Une
gorge pratiquée sur ce disque, en regard de la cheville, donne
passage au dard comme dans le cas précédent (planche 9).

Dans quelques genres de montres, principalement dans des
piéces anglaises ou américaines, le dard est formé par une
goupille de laiton fixée trés prés du fond de lentrée de la
fourchette el perpendiculairement au plan de cette derniére.
Dans d’autres genres, ce dard est formé par un coin saillant
limé & I'extrémité de la fourchette.

436. Pendant les périodes immédiates qui précédent le
contact de la cheville et de la fourchette ou qui lui succédent, le
dard et le plateau double ou simple pourraicnt manquer leur
but si le contact éventuel des cornes avec la cheville ne venait
remplacer cette fonction. Ces appendices doivent étre assez
longs pour que la sdreté soit continue entre celle que donne
le dard et celle que comportent les cornes. Pour éviter des
arcboutements résultant de quelque défaut de construction,
on donne aux cornes une forme telle que ’espace compris
entre la cheville et les cornes augmente progressivement jus-
qu’a leur extrémité. La forme qui convient, est donc celle
d’une spirale d’Archiméde.

Ajoutons encore que la circonférence extéricure du plateau
doit étre parfaitement concentrique a l'axe et bien polie, afin
de réduire au minimum le frottement résultant du contact
accidentel du dard.

437. La forme de la cheville de plateaun est exécutée de
diverses facons; il importe de donner & cette picce un profil
permettant de réduire autant que possible les pertes de force
pendant la transmission. _

Dans quelques anciennes constructions on rencontre une
cheville cylindrique; il est facile de reconnaitre que cette
forme est défavorable, la transmission de la force étant sou-
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(tig. 123) ou rectangulaire est moins ‘fr‘équente. Nous par-
lerons plus loin du systéme & double cheville, qui donne
aussi d’excellents résultats pratiques.

438. Si nous comparons maintenant les systémes a double
et a simple plateau, il est facile de se rendre compte des
avanlages du premier sur le second :

1° la pénétration de la circonférence décrite par la pointe
du dard dans celle du plateau est plus grande dans le petit
que dans le grand;

2° pour que cette pénétration soit suffisante dans le simple
plateau, il faut que 'angle de levée du balancier ne soit pas
trop petit!;

3¢ le contact du dard avec le bord du plateau produit plus
facilement un arcboutement avec le simple plateau qu’avec
le petit; les oscillations du balancier qui le subissent, en se-
ront donc plus influencées avec un simple qu’avec un-double
plateau.

Ces considérations suffisent pour faire préférer I'échap-
pement a double plateau a celui avec simple plateau.

439. Combinaison des deux actions. — L’action de la roue
sur P'ancre et celle de la fourchette sur le plateau pouvant
étre examinées indépendamment 'une de I'autre, il en résulte
que chaque construction de roue et d’ancre peut étre employée
avec chaque systéme de fourchette pour former un échap-
pement & ancre complet. On peut donc en exécuter une assez
grande variété.

Les positions relatives des trois centres de mouvement
peuvent varier dans certaines limites et étre placées ou sur une
méme ligne droite ou suivant deux droites formant entre elles
un angle quelconque, qui se rapproche souvent d’un angle
droit. Ces dispositions portent, dans la fabrication, le nom
d’échappement en ligne droite et d’échappement & ancre
de coté.

1 Nous verrons plus loin que les grands angles de levée produisent dans
Péchappement & ancre le défaut qu'on a appelé « arrét au doigt».

HORLOGERIE THEORIQUE 22
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TRACES DE L’ECHAPPEMENT A ANCRE

440. Le tracé géométrique de I'échappement & ancre permet
d’établir les proportions des organes de celte construction.
Avant d’entrer dans les détails du dessin, envisageons la
question a un point de vue général.

4141. En premier lieu, il convient d’établir une distinction
dans la position qu’occuperont les points de repos des leviers
par rapport au centre de P'ancre. Ces points peuvent étre a
égale distance du centre ou placés de telle fagon que le milieu
des leviers soit A égale distance de ce méme centre. Dans le
premier cas, 'ancre a ses deux bras de longueur inégale et,
dans le second, ils sont & peu prés de méme longueur; dans
le premier cas, pour une méme valeur des angles de repos
ct de tirage, la difticulté¢ du dégagement reste la méme, tandis
que dans le second cette résistance sera différente sur 'un et
sur I'autre leviers. La différence dans la position des points
de repos par rapport au centre de 'ancre nous conduit ainsi
a distinguer :

fe I'ancre a repos équidislanls;

2¢ Pancre a leviers équidistants.

La circonstance que, dans Péchappement a dents pointues,
les plans inchinés des leviers sont plus longs que dans Péchap-
pement a levées partagées, a conduit a préférer 'ancre a
leviers équidistants pour la premiére de ces constructions ;
dauns la seconde les deux dispositions se rencontrent indiffé-
remment.

412, Le nombre de dents embrassées par Pancre, c’est-a-
dire 'angle compris entre les deux rayons de la roue abou-
tissant aux points de repos sur la circonférence déerite par
la pointe des dents, est généralement de 2'/.2 pour une roue
de 15 dents. L'intervalle angulaire qui sépare deux dents
conséceutives est dans ce cas de

360"

15

—_ .)lll;
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par suite
2,5 >< 24° = 60¢°.

Si la roue a un nombre de dents différent, 18 par exemple,
on aura

en admettant 3 dents et !/, embrassées par 'ancre, I’espace
angulaire compris entre les droites joignant les points de repos
sur la circonférence et le centre de la roue sera -

3,5 > 200 = 700.

Il n’est pas avantageux, pour les échappements des montres
de poche, d’augmenter cet angle au-dessus de cette limite,
car la longueur des bras de 'ancre augmente ainsi que celle
des inclinés et le moment d’inertie de la piéce devient trop

grand. Il conviendrait dans ces cas de .

diminuer les angles de levée et de re-
pos de l’ancre.

443. La position naturelle du
centre de ancre est sur une droite

B

tangente a la roue au point de
repos. Ce centre devra douc se trouver au
point de rencontre des deux droites AO’ Fig. 125,
et BO’ perpendiculaires aux rayons de la ‘

. roue OA et OB passant par les points de
repos (fig. 124).

Si le rayon R de la roue est connu, on peut déterminer la
distance des centres D an moyen de la formule

R

T cos. 307

Si, par exemple, on veut représenter un échappement a
ancre dont la rone a 150 mm de rayon, on aura :

150
cos. S0

D =
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Le calcul donne :
log: 150 = 2,17609
— log : cos. 30°=19,93753 —10

2,23856. Nombre corresp.: 173,2.
D=173,2 mm.

On peut aussi avoir comme donnée la distance des centres
et rechercher le rayon R de la roue. Dans ce cas, du point
O on porte deux angles AOO" et BOO' de 30° chacun; du
point O’ on abaisse des perpendiculaires sur chacun des ctés
AO et BO, et la distance du centre de la roue au pied de ces
perpendiculaires donne le rayon cherché.

On peut calculer cetle valeur au moyen de la formule

R = D. cos. 30°.
St D = 200 mm, on aura
log: D=2,30103
+ log : cos. 30°=19,93753 — 10
2,23856. Nombre corresp. 173,2.
R =173,2 mm.

444. L’angle de levée de Pancre varie pratiquement entre
8 et 12°. Pour nos tracés nous adopterons sa valeur moyenne
de 10°. Dans cette valeur est comprise celle de P'angle de
repos, que nous admettrons égale a 1° ou 1° et demi.

145. L’angle parcouru par la roue pendant une oscillation
du balancier est égal & la moitié de la distance qui sépare
deux dents consécutives. Pour une roue de 15 dents nous

avons
3()()"' — {20
2 x 15 ’
et pour une roue de 18 dents
3600 .
2 (e,
2 x I8

La chute est comprise dans cet angle; nous la compterons
de 2° dans le tracé de échappement a dents pointues et de
1¢ dans celui de Péchappement & levées partagées. Pour une
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roue de 15 dents, il restera donc, suivant le cas, 10 ou 11
degrés pour I'angle parcouru par la roue pendant une im-
pulsion. ‘

446. 1° Tracé de 1'échappement & dents pointues. — Sup-
posons connu le rayon R de la roue. Du point O comme
centre on décrit une circonférence de ce rayon (planches 3
et 4) et 'on rapporte un angle au centre de 60° (442). Par
les points ou les cdtés de cet angle coupent la circonférence,
on éléve des perpendiculaires sur ces cdtés. L’intersection de
ces perpendiculaires BO’ et CO’ donne le centre de I’ancre O'.

Portons ensuite les angles parcourus par la roue. De la
droite BO (planche 3) et du point O comme sommet, indiquons
I’angle BOA de 10° et un méme angle COD a partir de la
droite CO. En convenant de représenter la dent au repos sur
le levier d’entrée, nous pourrons en méme temps indiquer
I'angle de chute DOE (2°), ce qui donnera pour la roue le
parcours obligé de 12° pendant une oscillation du balancier.

Dans le cas du tracé de 'échappement & leviers équidistants
(planche 4), la seule différence réside dans le fait du partage
de I'angle de 10° en deux parties distribuées également de
part et d’autre des droites BO et CO.

On représente ensuite les angles de repos, de tirage et de
levée de l’ancre. Joignons pour cet effet les points B’ et C'
au centre O’ (planche 4) par des droites (sur la planche 3
les droites BO" et CO’" existent déja) et portons les angles
de repos BU'L (planche 3), B’O’L (planche 4). Elevons en-
suite une perpendiculaire au point B (ou B’) sur la droite B0’
(ou B’O’) et, a partir de cette droite et du point B (ou B')
comme sommet, portons I'angle de tirage FBG (ou FB'G) de
15°. Le coté GB prolongé jusqu’a la rencontre de la droite
O’L détermine le point L, projection horizontale de I'aréte
perpendiculaire formée par I'intersection des plans de repos
et d’impulsion du levier d’entrée. On joint ensuite le point A
au centre O’ par une ligne droite & partir de laquelle, de O’
comme sommet, on porte angle AO'P de 10°. Le point de
rencontre de I'arc AP, décrit du point O’ comme centre, avec
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la droite O'P, détermine le point P, que l'on joint & L pour
former la projection horizontale du plan d’impulsion du levier
d’entrée de I'ancre. On méne ensuite la droite PX, paralléle
ou légérement inclinée sur LG.

Le levier de sortie s’obtient en portant I'angle d’impulsion
CO’'N (ou C’O'N) de 9° & la suite duquel on ajoute I'angle de
repos MO'N’" de 1°. On décrit du point O’ I'arc CR (ou C’'R)
et, au point R, on éléve la perpendiculaire RH sur la droite
O’M; a partir de cetle droite, avec R comme sommet, on
porte I'angle de tirage HRK, dont le cdté RK est prolongé
jusqu’a sa rencontre avec O'N au point S. En joignant S a
D, on obtient la projection du plan incliné du levier de sortic
aussi bien en longueur qu’en direction.

La roue se trace aisément; le flanc de la dent BV forme
avec le rayon OB un angle d’au moins 24°. Ayant indiqué cet
angle, on divise en trois parlies égales 'arc BE et chacune
des divisions donne l'intervalle entre deux pointes de dents
consécutives, puisqu’on a

E — 240 — :ﬂ.
3 15

Le reste du tracé de P'ancre et de la roue n’a d’autres con-
ditions & remplir que la légéreté des pitces et 'élégance des
formes.

447, 2° Tracé de 1'échappement & levées partagées. — Etant
donné le rayon R de la roue, on détermine la distance des
centres de la méme maniére que précédemment. Nous ad-
mettrons ici une chute de 1° et obtiendrons ainsi pour une
roue de 15 dents un parcours angulaire de

[20 — fo—={1o

pendant une impulsion.

Les planches 5 et 6 représentent ce systéme, la premiére
pour Pancre & repos équidistants et la seconde pour I'ancre
a leviers équidistants. L’angle de 11° est porté a droite des
points de repos B et C dans le premier cas (puisque la roue
tourne de gauche & droite); il est divisé en parties égales a
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gauche el a droite des rayons OA et OD dans le second cas
(planche 6). ’

Sauf cette différence, analogue du reste a celle que nous
avons rencontrée dans la construction de Pancre avec roue a
dents pointues, le tracé des deux cas est semblable et nous
ne décrirons que le premier (repos équidistants).

Aprés avoir indiqué les angles BOA et COD de 11°, on
reporte les angles CO'N de 9° et NO'M de 1°. Du point O’
comme centre, on décrit ’arc de cercle CS et on éléve la per-
pendiculaire SH sur la droite O'M. A partir de cette perpen-
diculaire et avec le point S comme sommet, on porte I'angle
HSK de 15° (tirage) et on prolonge le c6té KS jusqu’au point
I, rencontre des droites KS et O’'N. On joint ensuite par une
droite les points I et D. Jusqu’ici, le tracé est analogue a celui
de ’échappement a dents pointues, le plan incliné 1D pouvant
étre en effet complétement porté par P’ancre.

Dans le cas présent, ce plan doit étre partagé entre ancre
et la roue. Ce partage peut se faire d’une maniére plus ou
moins arbitraire, c’est-a-dire que I'on peut affecter la moitié
de P'incliné aux dents de la roue et I'antre moitié aux leviers
de Pancre, ou un tiers a la roue et deux tiers a I'ancre, etc.

Nous adopterons ici le partage donnant les 2/; du plan a
la dent et les 3/; au levier. En conséquence nous diviserous
la droite ID en cinq parties égales et, du point O comme
centre, nous ferons passer une circonférence par le point V,
deuxiéme division a partir de D. Cette circonférence donnera
la dimension totale de la roue et la droite DV le plan incliné
de la dent en grandeur et en direction. Par le point V on
méne une droite paralléle a KI et 'on a ainsi le levier de
sortie.

Pour obtenir le levier d’entrée, on reporte du point A
Pincliné de la dent; par le point U on décrit du centre O' un
arc de cercle; on joint U a O’ par une droite & partir de la-
quelle, avec O’ comme sommet, on reporte 'angle UO'X de 10°
(levée totale de T'ancre). De la droite BO’ on porte I'angle
BO'L de repos 1°. On mcéne B perpendiculaire & O'B et
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Pangle de tirage FBG de 15°. Le cété GB prolongé jusqu’en
L donne un point que nous relierons & J par une droite JL;
cette droite sera la projection du plan d’impulsion du levier
d’entrée de P'ancre. Par le point J on méne ensuite une pa-
rallele @ GL et I'on aura ainsi la représentation du levier
d’entrée. On indique la dent au repos et Pon termine le tracé
comme dans le cas précédent. On admet également un angle
de 24° comme inclinaison du devant de la dent sur le rayon
de la roue aboutissant 4 la pointe B de cette dent.

Les planches 5 et 6 représentent I'ancre dans ses deux
positions extrémes, ce qui est facile a obtenir sur le dessin.

Remarquons que, pour le tracé de I'échappement a leviers
équidistants, on doit joindre les points de repos B et C
(planche 6) au centre O’ de I’ancre et que c’est a partir de
la droite CO’ qu’il faut porter I'angle CO’'n d’impulsion de
I'ancre. De méme, pour le levier d’entrée, on reporte & partir
de la droite BO" I'angle de repos MO’'N de I'ancre.

448. Tracé do 'échappement & chevilles, — Dans ce systéme,
le plan incliné se trouve entiérement reporté sur la dent de
la roue (431). Pour simplifier la fabrication, on construit
généralement Pancre avec les chevilles placées a égale dis-
tance du ceutre; cette méthode présente néanmoins 'incon-
vénient de produire des chutes inégales, ce dont on se rend
facilement compte par le dessin (planche 7). Admettons pour
notre tracé une rouc de 18 dents et le nombre de dents
embrassées par Pancre de 3'/,. Nous aurons par suite

3600
s

De chaque coté de la ligne des centres on porte ainsi un
angle de 35°. Soit donné encore le rayon de la roue abou-
tissant au commencement de la dent, R =150 mm. Des
points A et B on ¢éléve des perpendiculaires O'A et O'B aux
cotés O et OB de 'angle de 70°; on obtient ainsi le centre
0" de P'ancre. Le diameétre des chevilles, suffisant pour la pra-

x 3,5 = T0°.

tique, peut étre compris dans un angle au centre de la roue
de 20175 et Pon détermine la position du centre de la cheville
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d’entrée par I’'angle de repos AO'D de 1°!/,; l'intersection du
c6té O'D avec la droite OA donne ce point D.

La cheville se trouvant ainsi dans sa position de repos, on
méne la droite O'C tangente a sa circonférence et, & parlir
de cette droite, I’angle de levée totale de I'ancre CO'M = 10°.
L’intersection de la droite O'M avec 'arc décrit autour du
point O’ par le centre D de la cheville donne le point par
lequel devra passer la circonférence extérieure des dents de
la roue. L’angle parcouru par la roue a chaque oscillation

I()o

du balancier est égal a =10°; en admettant 1° de chute

nominale, la droite OE, écartée de 9° de Oa, déterminera le
point E de la dent par son intersection avec la circonférence
extérieure de la roue. (On peut constater que la chute effective
est plus considérable, puisqu’elle est composée de cet angle
de 1° augmenté de I'angle que comprend la demi-largeur de
la cheville!.) Le devant de la dent, autrement dit son plan
de repos, forme un angle d’environ 16° avec la rayon de la
roue; on méne le coté bH de cet angle de fagon a le rendre
tangent a la cheville et 'on joint par une droite le point E au
point de rencontre du prolongement de ce cdté avec la cir-
conférence extéricure de la roue. On obtient ainsi le plan
d’impulsion de la dent. La face de revers des dents est in-
clinée de fagon a concilier les deux conditions de légéreté de
la roue et solidité des dents.

La position F de la cheville de sortie se déterminera faci-
lement au moyen de P'arc de cercle BF et en placant la che-
ville tangente a la circonférence extérieure de la roue.

449. Tracé de l'échappement & ancre Graham, — Ce tracé, au
point de vue logique, devrait étre présenté avec ceux des
échappements a repos frottants, auxquels il appartient; mais
sa grande analogie avec les systémes que nous étudions, nous
autorise a 'admettre ici.

t Cet angle n’est pas égal des deux cotés, puisqu’a la levée d'entrée la

cheville se rapproche de la dent et qu’elle s'en éloiwne au contraire a la levée
de sortie, d’out la différence de la valeur effective des chutes dans ce svstéme.
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Dans une pendule a secondes, le nombre de dents de la
roue d’échappement est généralement de 30 (155) et Pancre
embrasse le plus souvent 7 dents 1/,, soit

36090

'—:)(—)- 7,5 — 900.

Ici, comme dans les cas précédents, on peut construire
ancre avec repos ou avec leviers équidistants. Envisageons
le cas, le plus fréquent, des leviers équidistants.

Soit (planche 8) le rayvon de la roue égal a 135 mm. De
chaque coté de la ligne des centres, reportons un angle de 45°
et déterminons le centre de 'ancre comme dans les cas pré-
cédents. La roue avancant a chaque oscillation d’un angle de

360
2530
de chaque coté des droites OA et OB, reportons des angles de
201/,. Indiquons également Pangle de chute FOK.

L’angle de levée du pendule est assez fréquemment égal
A 20, comprenant 1°1/, d’impulsion et 1/,° de repos. Joignons
donc le point de repos C au centre de Pancre ét, de la droite
0'C;, portons 'angle de repos CO'H. De la droite O'D portons
encore I'angle DO'I de 2° et, du centre de P'ancre, décrivons

== 6°, retranchons de cette valeur une chute de 1° et,

des ares de cercle passant par les points C et D. Joignant par
une droite les intersections H et I de ces arcs et des droites
Ol et O], on obtiendra le plan d’impulsion du levier de sortie
en grandeur et en direction. Le levier d’entrée se détermine
d’une manicre trés simple en joignant le point E au centre
de Pancre et en portant de la droite O'E I'angle GO'E de 1°1/,;
Fintersection de la droite O'G et de l'arc de cercle passant
par le point E détermine un point de la projection du plan
d'impulsion du levier; autre point est nécessairement en F. —
L’incliné du plan de repos de la dent n’a pas d’autre condition
a remplir que de laisser libre passage aux coins des leviers
pendant le parcours des arces supplémentaires. Un angle de
12 formé par ce plan et le rayon peut étre considéré comme
an minimum,
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450. Tracé de la fourchette et des plateaux, — Soient O et
O’ (planche 9) les centres du balancier et de 'ancre. Portons,
a partir de la droite O0’, deux angles : I'un, du centre O’

o

égal a la moitié de I’'angle de levée de I’ancre, soit =J°,

*)

~

Pautre du centre O et égal a la moitié de 'angle de levée du
balancier. Par le point d’intersection p des cdtés de ces angles,
et du point O comme centre, faisons passer une circonférence.
On représente alors la forme que 'on veut donner a la che-
ville de plateau (437) symétriquement par rapport a la droite
Op. Dans les deux tracés figurés, nous avons admis une che-
ville demi-cylindrique pour le systéme a double plateau et
une cheville elliptique pour celui a simple plateau. Dans le
premier cas, le centre de la circonférence de la cheville se
trouve au point p; dans le sccond, ce point est situé au centre
de figure de cette piéce. Les dimensions de la cheville se
déterminent en tenant compte d’une solidité suffisante pour
cette pierre!. Pratiquement, on peut admettre une largeur de
0,5 mm comme suffisante pour I'échappement d’une montre
de 43 mm (19 lignes), dont la distance du centre de I'ancre
a celui du balancier est d’environ 6 mm. On construit ensuite
I'entrée de la fourchette en prenant soin de donner aux cités
de contact une direction légérement concourante vers I'extré-
mité libre de cette piéce. En pratique cette forme est connue
sous le nom de « queue d’aigle »; elle permet d’éviter un exces
de chute au commencement de P'impulsion, mais ne doit pas
étre exagérée. Il nous reste encore a déterminer la longueur
des cotés de 'entrée et la forme des cornes de la fourchette.

La longueur de l'entrée se détermine par la course de la
partie extérieure de la cheville de plateau, afin que celle-ci
puisse passer & une distance minimum de deux ¢ébats de pivots
de extrémité de I'entrée. Dans le cas le plus défavorable, c’est-

! Remarquons qu’une grande cheville opére le dégagement plus faci-
lement, puisqu’il s'cffectue plus pres de la ligne des centres, mais que, par
contre, le commencement de I'impulsion se produit plus loin de cette ligne
qu’avec une cheville mince,
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a-dire lorsque les deux mobiles se trouvent poussés I'un vers-
Iautre, ils se rapprochent chacun d’un demi-ébat de pivot;
on aura ainsi encore un ébat de sdreté. Nous pouvons ad-
mettre un ébat de pivot égal a 0,0125 mm, donc

2 ¢bats = 2 >< 0,0125 = 0,025 mm.

Si, par exemple, nous avons pour une montre de 43 mm
une distance du centre de I'ancre a celui du balancier égale
4 6 mm, reportée a 200 mm sur le dessin, nous aurons dans
ce cas un agrandissement de

200

5 =3
fois la grandeur naturelle. La distance linéaire entre P’extré-
mité de Ientrée et le point le plus extérieur de la cheville de

plateau devra donc étre de
33,33...>< 0,025 =0,833...

ou ¥/, de millimétre en chiftre rond.

Pour déterminer la forme extérieure des cornes, nous re-
marquons qu’elles doivent s’écarter graduellement de la cir-
conférence décrite par le point le plus extérieur de la cheville
de plateau, sans que cependant I'ébat des cornes puisse de-

venir supérieur & la somme des angles de

repos et de chemin perdu. La forme exacte
4 répondant A cette donnée serait par le fait un
Fig. 125, arc de spirale d’Archiméde, que I'on peut rem-
placer par un arc de cercle de rayon légére-
ment supérieur a celui de la circonférence décrite par le
point le plus extérieur de la cheville de plateau et dont le
centre serait déplacé de O en O, et symétriquement de 'autre
coté!t, .
La longucur des cornes doit étre telle que I’ébat de cornes

! Pour l'exécution pratique de la forme des cornes, un exccllent moyen est
d’employer un bout d’acier rond, d'en supprimer une tranche au centre (partie
hachée, fiz. 125) et de rapprocher ensuite les deux segments A et B. En
employant cet instrument pour I'adoucissage et le pulissage final des cornes,
on obtient la forme voulue.
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puisse se produire avec une sécurité suffisante quand I'ébat
de plateau n’agit plus, c’est-a-dire pendant le passage du dard
dans la circonférence du plateau qui supporte la cheville. Les
deux figures de la planche 9 représentent cette cheville a
Pinstant ou I’ébat de cornes doit succéder a I'ébat de plateau.

Dans le systéme avec double plateau, le diamétre du petit
plateau peut étre les trois cinquiémes du grand.

L’ébat de plateau, dans les dispositions a double ou a
simple plateau, de méme que I’ébat de cornes, doit étre égal
4 un minimum de deux ébats de pivot.

TRANSMISSION DE LA FORCE DE LA ROUE A L’ANCRE

451. Dans I’étude des engrenages, nous avons examiné la
transmission de la force par le rouage en déterminant la perte
qu’elle subit par le fait du frottement des dentures et des
pivots. Avant de poursuivre cette étude pour I’échappement,
nous résumerouns la question de la maniére suivante.

En remontant une montre, la main déploie un certain
travail mécanique, qui s’emmagasine dans le systéme molé-
culaire du ressort de barillet. A chaque oscillation du balan-
cier, ce ressort rend une part de ce travail qui est transporté
du barillet & Iéchappement par l'intermédiaire du rouage.
L’échappement transmet la force ainsi regue au balancier.
Cette transmission du travail ne peut s’effectuer sans subir
une certaine perte par le frottement des pivots, des engre-
nages et des organes de I'échappement, par les chutes et les
chocs, par inertic des mobiles, etc.

C’est incontestablement un des grands problémes de 'hor-
logerie théorique que celui qui a pour but de suivre ainsi la
force pendant sa transmission de Porgane qui la produit a
celui qui Putilise.

Nous avons établi les formules au moven desquelles on
peut facilement calculer, successivement pour chaque mobile,
la valear de la force qui lui est transmise en tenant compte
des frottements (318, 362). Nous supposerons ainsi connue
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Sur Pancre agit d’abord la force dont le moment est Q,
que nous considérons comme positif, puis la force normale
N’, ¢égale a N a cause de 'équilibre considéré. Ces deux forces
N et N’, agissant en sens contraires, auront un méme ali-
gnement. Le moment de N’ sera

— N.OY
et 'on aura la somme
Q—N.0Ob =0
ou
(2) Q=N".0'0".
Divisant (1) par (2), on obliendra:
P N. 0 . (OF))

0= N.00 T 07

Par suite de la similitude des deux triangles Oh¢ et 0’0,

on peut poser
0bh (87

O = 0t

et, en désignant les lignes Of par r et O'¢ par »', il viendra

P r
(3) —_— =
0 r
ou encore
) r
(%) Q=DP-.
3

453. Si la valeur de P reste constante, Q ne change pas
aussi longtemps que r et 1’ restent les mémes, c'est-a-dire si
le point ¢ ot la normale coupe la ligne des centres, ne se dé-
place pas.

Nous arrivons ainsi au principe fondamental de la théorie
des engrenages, que nous avons énoncé en ces termes (210):
« Pour que la transmission de la force par les engrenages
soit constante, il faut que les surfaces frottantes des dentures
soient formées par des courbes telles qu’a un instant quel-
conque du mouvement la normale commune au point de
contact passe toujours par un meéme point de la ligne des
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centres, lequel est le point de tangence des circonférences
primitives. »

Cette condition est-elle remplie, le mouvement de la roue
et de 'ancre s’effectuera comme celui de deux cylindres de
rayons r et r’, tangenls au point ¢ et se conduisant l'un
'autre par simple adhérence. )

45%. Au levier de sortie, nous aurions ainsi un engrenage
extéricur, puisque les deux mobiles tournent en sens con-
traires, tandis qu’au levier d’entrée I'engrenage serait inté-
rieur, les deux mobiles tournant dans le méme sens.

435. Nous savons que la condition rappelée ci-dessus (453)
peut étre remplie dans les engrenages par des courbes di-
verses; mais, ici, il entre une deuxiéme condition en ligne
de compte, c’est-a-dire qu’une méme forme de dent doit, pra-
tiquement, pouvoir convenir aussi bien au levier de sortie
qu’au levier d’entrée.

456. La réalisation d’une transmission uniforme de la force
par P'échappement 4 ancre peut étre obtenue simplement avec
une roue a dents pointues, pour laquelle la projection hori-
zontale du plan d’impulsion peut étre considérée comme un
point. On sait en effet qu’une normale 4 un point peut prendre
toutes les directions. Une certaine chute est néanmoins tou-
jours nécessaire; son minimum de 2°, pour une roue plate,
entraine donc nécessairement une perte de force de /5 (418,
115).

On pourrait, il est vrai, combiner sur une roue plate une
denture perpendiculaire a son plan, d’une maniére analogue
a celle de la roue d'un échappement & virgule, et, pour une
étude théorique, envisager la projection de la pointe de la
dent comme un point. Dans ce cas seulement la solution de
la question pourrait étre compléte, mais Papplication pratique
de cette combinaison n’en demeurerait pas moins difficilement
réalisable, pour des raisons faciles a se représenter.
457, Tracé de l'échappement & dents pointues donnant une

transmission uniforme de la force. — La forme des surfaces de
contact peut, d’aprés la théorie des engrenages, étre obtenue
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de diverses maniéres qui, toutes, conduisent au méme résultat
lorsque la forme de la dent est donnée, comme c’est ici le
cas. Pour des conditions établies, I'une ou l'autre des mé-
thodes que nous avons exposées (215 el suivants) peut étre
la plus simple & employer.

Pour le probléme que nous nous proposons de traiter, la
solution la plus simple réside dans I’application directe du
principe suivant lequel le rapport des angles parcourus par
les deux mobiles doit rester constant. )

Admettons, comme précédemment, que ’angle de levée de
P’ancre soit de 10°, dans lequel nous comprenons I’angle de
repos de 1°. Nous obtenons ainsi 9° de levée ou d’impulsion
parcourus par 'ancre pendant l’action de la roue. La roue
de 15 dents parcourt a chaque oscillation du balancier un
angle de 12°, duquel nous avons a retrancher une chute
de 2e.

La roue parcourt donc 10° pendant que I’ancre en par-
court 9.

Si I'on voulait, dans les conditions ordinaires, restreindre
la chute dans la plus petite mesure possible, on pourrait,
avec I’échappement A repos équidistants (planche 3), faire la
chute intérieure d’'un demi-degré plus faible, pour la raison
que Parc de cercle décrit par l'extrémité du bras d’entrée
pendant le parcours de P'angle de repos est plus court q’ue
celui que décrit Pextrémité du bras de sortie pour le méme
angle. La planche 10 ne tient pas compte de cette différence.

Devant faire en sorte que le rapport des angles parcourus
reste constamment dans le rapport de 9 a 10, la roue devra
donc parcourir 1° pendant que I’ancre décrira 0°,9, si la roue
parcourt la moitié de 1°, 'ancre devra parcourir la moitié
de 0°,9. Ce rapport doit exister quelque pelits que soient
les angles décrils.

Divisons l'angle de 10° parcouru par la roue en un certain
nombre de parties égales, quatre par exemple (planche 10),
et par chacun des points de division, que nous désignerons
par les chiffres 0, 1, 2, 3, 4, décrivons des arcs de cercle du

HORLOGERIE THEORIQUE 23
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centre O" de I'ancre. Divisons de méme I’angle de 9° parcouru
par l'ancre en quatre parties égales; de cette fagon, chacune
de ces parties vaudra 9/,° ou 201/,.

Convenons de représenter le levier d’entrée avec la pointe de
la dent appuyée sur le point de repos. Portons I’angle de repos
de 1°. Joignons O’ & 1 par une droite et portons ’angle 101’
de 1° 4 201/, =3°1/,; joignons de méme O’ & 2 et portons
Pangle 202" de 1° 4 2 >< 201/, = 5°!/,, puis ’angle 30’3’ de
104-8><201/, =793/, et enfin angle 40’4’ de 104 4><21/, =10°.

Joignons les points 1’, 2, 3’ 4', résultant de intersection
des cdtés de ces angles par les arcs de cercle tracés depuis
les points de division 1, 2, 3, 4, au moyen d’une courbe con-
tinue qui sera la projection de la surface d’impulsion du levier -

~d’entrée de Pancre; cette courbe aboutit au.point O', inter-
section du plan de repos et du c6té 0’0" de I’angle de repos.

La courbe du levier de sortie s’obtient d’'une maniére ana-
logue, ainsi que le fait voir la figure. Cette derniére forme
aurait pu tout aussi bien é&tre trouvée en faisant rouler la cir-
conférence primitive de 'ancre sur celle de la roue. Le point
0" aurait alors décrit la courbe 0', 1, 2', 3", 4', qui est donc
un arc d’épicycloide. On pourrait avoir d’'une maniére ana-
logue la courbe du levier d’entrée; seulement, a cause de la
grandeur des circonférences primitives, les dimensions de
celle construction dépasseraient celles d’une feuille de papier
ordinaire, ce qui serait incommode.

458. Pour obtenir les rayons de ces circonférences primi-
tives, connaissanl le rayon R de la roue, il faut d’abord cal-
culer la distance des centres D. On a (443)

R
" cos 30°
St R =150 mm, on aura
150
i — 17 Qmm.
T cos 300 T 173,

Les formules (199) donneront ensuite (« et «' représentant
les angles parcourus par la roue et par 'ancre) pour le levier
de sortie:
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=D - i = - 173,2%—94-_—9 — 82,04mm,
=D = 1132 %) — 91,16™,

et pour le levier d’entrée :
r=D- i — = 173,2 m—g;—g — 1558,8mm,
P=D 2 = 17132 10— 173,

Pour le levier de sortie (engrenage extérieur), la somme
des rayons primitifs est égale a la distance des centres, tandis
que, pour le levier d’entrée (engrenage intérieur), la différence
des deux rayons donne la distance des centres.

459. En menant par le point 0’ (levier de sortie) une tan-
gente a la courbe 0, 1’, 2',3', 4’, cette tangente sera per-
pendiculaire a la droite 0’¢, qui est donc normale 3 ce point
(253). Sile point de contact de la dent et de I'ancre se trouve
en un autre point quelconque, la normale en ce point passera
toujours par le point ¢.

460. — En admettant que le moment P de la force qui
agit sur la roue, soit 1 gr., nous obtiendrons le moment Q

de la force par rapport a ’'ancre au moyen de la formule () :
r' 91,16
Q =P 7—- 1 x 'Sm = 1,11’1... gr.,
valeur constante.

On obtiendrait évidemment le méme résullat en remplacant
’

le r ort _I‘ ar —a
a r :
pport — par —

Q= ii,: 1 > l—é) = 1,111... gr.

Ce moment Q reste donc le méme du commencement a la
fin de la levée et sa valeur est identique pour le levier
d’entrée.

Ce fait ne se produit pas si I'on représente le plan d'im-
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pulsion des leviers en ligne droite tel qu’il est dessiné plan-
ches 3 et 4, ce que nous allons démontrer.

461. Détermination graphique des valeurs variables du moment
de la force transmise de la roue & l'ancre dans le systdme 3
dents pointues avec plans d'impulsion droits. — Reprenons le
cas de I’échappement & repos équidistants, figuré planche 3,
et soit toujours 1° de repos et 2° de chute.

Admettons, comme plus haut (460), que le moment de la
force agissant sur la roue soit 1 gr.; nous obtiendrons le

moment de la force par rapport a 'axe de l’ancre par la
formule (452) :

,_I
Q:P?,

en mesurant sur le dessin (planche 11) les valeurs variables
de r et de r'.

Au commencement de I’action sur le plan d’impulsion du
levier de sortie, nous obtenons :

65

Q =1 > m freng 0,714... g’l’.,
et A la fin de cette action :
Q=1 x 15(—)? = 1,87... gr.

Pour pouvoir mesurer les valeurs de r et de r' correspon-
dant au levier d’entrée, un trop grand dessin serait néces-
saire ; aussi nous servirons-nous de ’équation semblable :

50
Q= 00,
dans laquelle les droites 0’6’ et Ob, représentent les bras de
leviers perpendiculaires aux pressions normales au commen-
cement et a la fin de 'action. Nous savons, en effet, que le
rapport de ces droites est égal a celui des rayons primitifs.
Nous aurons, au commencement du mouvement :

> = 1,32... gr.,
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et a la fin:
0=1x 4_;1_6 — 0,87... gr.

Le moment de la force Q est donc plus grand au commencement
qu'd la fin de l'impulsion au levier d’entrée, tandis que le con-
traire a lieu lorsque l'action de la rome s'effectue sur le levier
de sortie.

462. D’une maniére analogue, il est possible d’analyser Ia
transmission de la force dans tous les échappements et ceci
sans calculs difficiles. Lors méme que, avec un dessin, les
résultats ne sont pas aussi exacts qu’avec le calcul mathéma-
tique, ils n’en seront pas moins trés suffisants dans la plupars
des cas.

463. Transmission uniforme de la force dans l'échappement &

lovées partagées. — D’une maniére analogue a celle que nous
venons de lraiter, on pourrait constater la variation du mo-
ment de la force reque par I'ancre dans le systéme & levées
partagées (planches 5 et 6).
- Proposons-nous de construire cet échappement de fagon
qu’il puisse remplir la condition d’une transmission uniforme
de la force, en admettanl comme courbe de contact la déve-
loppante de cercle (226, 227).

Le rayon R de la roue aboutissant a la « pointe » de Ia
dent (par opposition & son arriére-partie, que nous appelle-
rons le « talon ») est choisi, dans ce tracé, de 135=®=. Nous
obtiendrons ainsi une distance des centres :

D = 155.88m=,

Avec 1° de repos et 1° de chute, la roue parcourra 11°
pendant que I'ancre en parcourt 9. Les rayons primitifs r et
r' des circonférences primitives pour le levier de sorlie
seront donc :

o 9
r D o 155,88 T 59 70,15 mm.,
, o - o 11 e
r'=>D = 155,88 = 85,73 mm.,

a + o 11 + 9
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et pour le levier d’entrée :

a' 9
r=2D m = ’155,88 “——T) = 70'1,46 mm.,

PM=D—%_ — 15588 — 11

a— a 11 —9

— 857,34 mm.

‘A cause de leurs grandes valeurs, ces deux derniers rayons
ne sont pas portés sur le dessin.

Aprés avoir porté, comme dans les cas précédents, les
angles de 30°, les angles de 11°, ainsi que les angles de 9°
d’'impulsion et de 1° de repos de P'ancre pour le levier de
sortie (planche 12), on joint par une droite le point ¢, ou
commence la levée, au point de tangence ¢ des circonférences
primitives. Des centres O et O’ de la roue et de I’ancre, on
abaisse sur cette droite des perpendiculaires Ob et O'd’, et,
avec ces droites comme rayons et des points O et O’ comme
centres, on décrit des circonférences tangentes a la droite ct.
Ces derniers cercles seront les cercles développés (226) et ser-
vent par le fait de bases & la construction des courbes de
contact des dents et des leviers. A partir du point ¢, construi-
sons la développante cd donnant la forme de la dent, puis
reportons cette courbe au point B. Le point e, ou cette courbe
coupe la droite cd, est le dernier point de la courbe, car
nous savons que dans I’engrenage a développantes de cercle
le lieu des points de contact est toujours sur cette droite etf.
On peut encore faire décrire a cette forme I’angle de 1° de
chute et la dent occupera ainsi sa position définitive, la dent
d’entrée étant représentée au repos. La forme de contact du
levier de sortie est également un arc de développante du
cercle O'. Cette forme est malhcureusement concave et sa
courbure est plus prononcée que celle de la dent. Pour cette
raison, le contact ne peut pratiquement s’effectuer ou il de-
vrait, et c’est 1a le coté défectueux de cette construction.

Il en est autrement pour le levier d’entrée, ol cette forme
se donne convexe. Elle est obtenue au moyen du méme cercle
développé. On reporte, a cet effet, la dent au point A, on
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Jjoint le talon D de cette dent au centre O’ par une droite et
on porte I'angle de levée de 10° du point O’ et & partir de
cette droite O’'D. On porte ensuite les angles de repos et de
tirage comme précédemment et ’on décrit I’arc de cercle D4
représentant le chemin décrit par extrémité du levier pen-
dant le mouvement de I’ancre. L’arc de la développante devra
joindre les points obtenus de 4 a 0, ainsi que le montre la
construction.

Le reste du tracé est analogue a ceux des divers cas que
nous avons précédemment examinés.

Un deuxiéme point faible de cette construction est le peu
de largeur que posséderaient les leviers de I'ancre si on les
construisait avec leurs cOtés paralléles 'un a Pautre; on
peut remédier & cet inconvénient en les formant ainsi que la
figure les représente.

Dans I’application pratique de ce systéme, il faudrait néces-
sairement s’écarter des données théoriques en exécutant la
forme de la surface d’impulsion du levier de sortie suivant
un plan droit ou suivant une forme moins concave que la
dent est extérieurement convexe.

En résumé, on peut constater qu’il ne serait pas extraor-
dinairement difficile d’exécuter pratiquement cette construc-
tion, et cela d’'une maniére trés suffisante.

Transmission de la force de la fourchette
a la cheville de plateau.

464. Comme il est facile de s’en rendre compte, le systéme
de la fourchette et dela cheville de plateau peut étre assimilé
a celui d’un engrenage et une théorie analogue a celle que
nous avons exposée, permet de déterminer les formes de
contact des deux mobiles.

Les circonférences primitives se calculeront au moyen des
formules (199)

r=D -2 ; et r'=2D
a + a
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dans lesquelles D représente la distance des centres, a 'angle
de levée parcouru -par le balancier pendant les périodes de
dégagement et d’impulsion, «' I'angle de levée de I'ancre.

En employant, pour cetle construction, la méthode des
enveloppes (219), nous pourrons choisir la forme de la che-
ville suivant convenance et déterminer la forme de l'entrée
de la fourchette en faisant rouler la circonférence du plateaun
autour de celle de la fourchette.

La planche 13 représente un tel systéme, la cheville de
plateau étant formée de deux fines chevilles. Dans cette
construction, la transmission de la force est uniforme et le
tracé est celui d’'un engrenage a lanterne (220).

465. La valeur du moment de la force transmise par rap-
port a ’axe du balancier sera, par suite, en faisant abstrac-
tion des frottements (208) :

F=F23
X

466. Nous ferons remarquer dans cette construction la
grandeur de I’entrée de la tourchette. L’échappement & double
cheville donne en général d’excellents résultats; par cette
disposition, le dégagement s’effectue trés prés de la ligne des
centres el 'impulsion, s¢ donnant par P'intermédiaire d’une
cheville fine, est également profitable au point de vue méca-
nique. Ajoutons encore qu’une fourchette d’acier trempé,
agissant sur deux chevilles de laiton ou d’alliage d’or, ne
demande pas d’huile aux points de contact et que I'usure des
parties frottantes est insignifiante méme aprés plusieurs
années de marche. Cel avantage est appréciable et applica-
tion de ce systéme pourrait étre plus répandue. Si, du reste.
une usure quelconque se remarque a la longue sur les che-

\

villes, il est aisé, & chaque réparateur, de les remplacer.

Calcul des frottements de 'échappement a ancre.

40G7. Perte de force due au frottement de la dent contre les
leviers de l'ancre. — Si dans I'étude de la transmission de la
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force d’une roue a l'autre, de la roue a I'ancre et de la four-
chette au balancier, on faisait abstraction du frottement, on
arriverait & un résultat différant totalement des résultats
obtenus par la pratique. Nous avons donné les lois physiques
du frottement (341) et en ferons ici I'application immédiate.

468. Nous admettons la valeur du coefficient de frottement
de 0,12 4 0,15 pour les corps employés en horlogerie, tels
que le laiton, I’acier et les pierres fines.

Etudions d’abord le contact de la dent et du levier de
sortie.

469. Moment de la force par rapport & l'aze de l'ancre en
tenant compte du frottement.

1° LeEviEr DE SORTIE. — Les moments de force en action
sur la roue sont d’abord P et —N. 0b (452). Ajoutons encore
le moment de la force du frottement: —fN. Od. Ce moment
est négalif, cetle force agissant en sens inverse de P. Nous
aurons par suile la somme algébrique :

) P—N.Ob — fN. Od = 0.
Mais on a (fig. 127):
Ob=r. sin 3 et Od = bb" 4 b'c,
en désignant par f I'angle formé par la normale NN’ et la
ligne des centres, puis par r et r' les rayons Ot et Ot des
circonférences primitives instantanées correspondant a la po-
sition représentée de la dent et de Pancre.
Posons encore
be=p
et, comme
bb'" = (r + r') cos 3,
on aura
Od =(r+ r")cos3+ p.
L’équation (1) deviendra en définitive :
P—N.rsin3—fN{(r+r)cos3i+p]=20
et
2) P=N.rsin3+ fN{(r+r)cos3+pl
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Les moments de force agissant sur le levier de I'ancre
sont :

3) Q—NOY + /N O0d =0.
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Fig. 197.

Remarquons que le moment de la force du frottement par
rapport & Paxe de l'ancre est positif, cette force agissant
dans le méme sens que Q pour s’opposer au mouvement de
la roue.
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Nous avons les bras de leviers

i
Ob =r'sinfetQd =bc=p; \
par suite, !
Q—N'r'sin3+fN.p=0,
et

(3) Q=N'.r'sinj3 —fN’p—_;;O.

Divisant () par (4), on q e
trouvera '

) P_r sin 8 + f|(r+ r')cos 3 +p]!
Q r'sin 3 — fp ’

en remarquant qu'd cause de I'équi- 4o
libre on a N = N',

Et Pon aura enfin:

_ r' sin 3 — fp

® Q= Pr sin 8+ f[(r + ) cos B + p|

2° LeEvIER D’ENTREE. — Remarquons d’abord
que les valeurs r, r’, 3 et p ne sont pas les
mémes que celles du levier de sortie. Nous
poserons par analogie (fig. 128):

Ot=r,0t=r'etp=cb.

De méme que dans le cas précédent, nous ob-
tiendrons la somme algébrique des moments de

forces agissant sur la roue :

) P—N.0b—fN. 0d=0,

et comme nous pouvons poser
Ob=rsin3.0d=(r—r')cos 3 —p,

il viendra

©) P==N.rsin 34 yN[(r—r") cos 83— p]

La somme algébrique des moments de forces est, par | :

rapport au centre de P'ancre :
(9 Q—N.0b 4+ fN'.0'd" =0,

el comme
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O'b =r'sinB. 0'd =cb' =p,
il viendra
(10) Q=N'.r"sin3 + fN'p.
Divisant (7) par (9), on obtiendra :

ay P rsing+ flr—r)cosg—p]
Q r'sin 3@ — fp
d’od

r' sin § —
(12) Q=P r.sin 3 + f|(r 5 r’.)ﬁ::os B — p]

470. Les équations (3) et (10) qui donnent la valeur du
moment de force Q avec lequel I'ancre donne I'impulsion au
balancier, sont exacles pour tous les échappements & ancre,
cylindre ou autres semblables.

Pour un cas donné, il faut seulement déterminer les valeurs
de r, r,/B et p, et celles-ci peuvent encore, comme nous I’avons
vu, se modifier du commencement a la fin du mouvement,
On peut alors calculer diverses valeurs de Q et en prendre
la moyenne, puis multiplier cette valeur par I’angle parcouru
pour trouver le travail de cette force.

Les valeurs de r, r,’ 3 et p peuvent étre déterminées par le
dessin, mais le tracé doit étre fail trés exactement.

471. Appliquons cette théorie au systéme d’échappement
& ancre représenté (planche 12). Dans cette construction, les
valeurs de r, r,” 3, restent constantes; seule celle de p est
variable. Nous aurons (tig. 129):

p=0'd =be.

Posons aussi

4

b'c=p’.

Nous pourrons également écrire :

7"

p=p'ad =r"sinj.d,
en désignant par o” le rayon du cercle développé et par
Pangle que forment les rayons 0" a” et O"d". '
Le point a” est déterminé par une longueur d’arc 6"a”
égale & b"c, cette derniére droite représentant la longueur du
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fil développé!. L’angle «” est donc variable et varie propor-
tionnellement 3 I’angle parcouru par la roue.

D’une maniére analogue aux cas précédents, nous pourrons
établir la somme algébrique des moments de forces agissant
sur la roue et obtiendrons :

P—N.r"sin3 —fN'.r"sin3a" =0,
et pour P'ancre :

Q—N'r'sin3 + fN' [r".sin " — (r" 4+ r') cos §] = 0.
De 14 le rapport :

P r’ sin B + fr".sin Ba"
Q VsmB—frsnpd +f +r)cos @
qui devient, en divisant par r”. sin 3:

g . 1 + fa”
) e~ ;fa” + f——-—r" ;'; r cot. ﬁ’

d’ou l'on tire ,
(1) P———Q,,, ! +,{"‘+
—Jf&' + f ——5— cot. §-

Remarquons que nous serions arnvés au méme résultat en

introduisant dans la formule (5) la valeur de p, soit
r" sin B’ — (r' + r") cos $.

Nous obtenons ainsi la valeur du moment résistant par
rapporl a I'axe de la roue.

Cetle valeur varie avec «” ; elle est donc différente du com-
mencement 3 la fin du mouvement. Si le frottement n’exis-
tait pas, les termes de la formule (15) qui contiennent le
coefficient f, disparaitraient et nous aurions au commence-

ment comme a la fin de I'impulsion :

4

P=0QZL,
au levier d’entrée aussi bien qu’au levier de sortie.

472. Pour déterminer le travail mécanique absorbé par le
frottement, reprenons la formule (1), dans laquelle nous
ferons

! Le point ¢ vest pas indiqué sur la fig. 120, mais il est facile a se
rC]DI‘(‘SCDt(‘I‘.



il viendra :

Multiplions cette derniére équation par da’ et intégrons,
nous obtiendrons :

do = Q 22 gt

K f "
Or
1+ ., da’ o dd”
=@ =r= fa""'ffx—fa"'
Posons
K—fd' =&,
d’od
¢”=K7: et da”:—%
puis
da’ dz _ 1log. (K — fa)
K—f" fz - f log. e

La seconde intégrale donnera :

add’ (K —2)ds K dg 1 ds
K=m = b W A

et
 do’ K log. (K — f&")
K=&~ f3 lorr.e +F(h—fa>’
d’on
. K+ 1log. (K—/f") K ”
D —_— —_—
P =Q [ 7 og.e |7 a] + G

Prenant cette intégrale entre les limites a’y et «’y, nous
obtiendrons I’équation du travail de P:
K — f"
K41 log. i fa
(16) P(“”z—“”a):Q[ 7 log. e ? (aﬂe—“"l)]'

473. Calculons numériquement la valeur de I'équation (16).
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Nous avons :
l rll +

K="5+ 5"

Pour déterminer la valeur de 'angle 3, on peut procéder
comme suit.
Dans le triangle et 0", nous connaissons le c6té 0'¢e = R
(tig. 129), 0"t =r" et I'angle t0"e = 30°, par suite
tang. 3 = R sin 30° 1
R. cos 30° — r

colang B.

Mais
r_Da,,_i_a et R =D cos 30°;
en substituant, il vient :
D cos 30° sin 30° cos 30° sin 30°
tang. 3 = z x
D cos? 30° — D ——, cos? 30° — ——;
a + « a + a
et comme
sin 30° — ~1- cos? 30° — 0,75. a—' — §,
2 ’ a4 o 7
il viendra :
1
-— ]
) ,_2cosgo_7cos30°
R A E
’ 7
par suile
cotang. 3 = —4—’5-—
. 8- 7= 7 cos 30°

t Dans un triangle tel que ABC (fig. 130), dont on connait deux cdtés a
et b avec l'angle adjacent C, on peut déterminer la valeur de
I'angle B, supplémentaire de BAC, en abaissant la perpendicu-
laire BP = y sur le prolongement du coté AC,
soit AP = x. On aura dans le triangle rectangle
AlB:

k| y
13 Pp==
ang. B >
: D’autre-part,
L..éi': y—=asinCetxr =acosC —b,
P x A b C tou
a sin C
Fig. 130. ane, B — s
E tang. acosC—b
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Le calcul donne : '
log. 4,5 =0,6532125
— log: 7. cos 30° = 0,7826286

log. cot: 3 = 9,8705839 ;
B = 53°24'47"62.

d’ou

Nous pourrons maintenant calculer la valeur de K, car
nous avons :

;;:1,333“,,’_:‘1_2333 f "‘” = 0,15 X 2,333 = 0,35;
log. cot. ﬂ = 9,87()0839
+log. £ T 05440680 — 1

0,4146519 — 1 = lo*r 0,2598077
-|- 7= = 1,3333333
K = 1,5931410

K41 _ 25914 _ o0

5T 0,15

Pour déterminer la valeur de 'angle «’, nous remarque-
rons, en rappelant ce qui a déja été dit (471), que lorsque le
contact de la dent et du levier a lien au commencement du
mouvement de la roue, la longueur du fil développé est &’e.
Or

” "

b'e = p’a", = p". cotang : (3 — 30°),
o’y = cot. (3 — 30°).
On peut voir, en effet, que 'angle "¢ 0” du méme triangle
est égal a (3 — 300).
Nous avons :
log. cot. (3 — 30°) = 0,3634996,

d’ot

d’ou
o'y =2,30914,
La roue parcourt 11° jusqu’a la fin de la levée, si nous
ajoutons a Parc de o’ celui de 11°, nous obtiendrons celui
de &, :

HORLOGERIE THEORIQUE - 2%
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arc «’, = 2,3094
+ arc11° = 0,191986
o’y = 2,501386.

Pour déterminer I'angle «,, nous devons ajouter a &', la
valeur de I’angle parcouru par la roue pendant qu’elle n’est
pas en contact avec 'ancre. Un calcul que nous donnerons
plus loin, permettra de déterminer I'angle que I’ancre par-
court sans étre en contact avec la roue; nous admetlrons,
pour le moment, cette valeur égale a

*0,0333505.

La roue parcourra, pendant ce temps, un angle 1,333...
fois plus grand, soit :

0,0333505 < 1,333... = 0,0444673.
Ajoutant a cette valeur celle de 2", nous aurons :
«'y =2,3094 + 0,044467 = 2,35387.
Nous pouvons maintenant effectuer notre calcul :

K=1,59314 K =1,59314
fa'y = 0,35308 — fa'y=0,37521
1,24006 1,21793
log : (K —fa",) = 0,0934430
—log : (K —fa";) = 0,0856231
0,0078199
log. <log. m) — 0,8032012 — 3
— log. (log. e) = 0,6377843 — 1
0,255 4169 — 2

+ log. K + 1: 1,2377347
0,4931516 — 1 = log. 0,31128
0,31128
— (@ —a") = 0,11752  log: 0,16376 == 0,2142078 — 1
0,16376 + log: Q = 0,8881528 — 1

0,1023606 — 1.
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Travail moteur de la roue = 0,12651 gr. mm.
0,1023606 — 1
— log: (&’ —a’;) = 0,1683481 —1-
0,9335125 — 1.

Moment moteur de la roue = 0,85806 gr. pour le levier
de sortie.

474. En faisant une construction analogue et un calcul
semblable, on arriverait, pour le levier d’entrée, au résultat
suivant :

P = 0,833808 gr.

En comparant ces deux valeurs de P, on peut constater
que la transmission de la force est, pour cette construction
d’échappement, & peu prés uniforme sur I'un comme sur
Pautre leviers.

475. Dans le calcul précédent, nous avons admis le moment
de la force qui doit étre transmise a ’ancre :

Q = 0,7729525 gr.;
le moment moyen de la force qui doit actionner la roue, sera
donc :
P = 0,84593 gr.

S’il n’y avait pas de frottement, nous aurions simplement :
Q=1,333... P,
soit
Q—=1,1276 gr.
On peut ainsi constater que la force absorbée par le frot-
tement est & peu prés un tiers de la force motrice.

Détermination du moment de la force
avec laquelle 'ancre est attirée contre les parois
par la pression de la roue au repos.

476. Nous établirons ce calcul pour I'ancre a repos équi-
distants et choisirons pour cette recherche le levier de
sortie.

Soit P (fig. 131) le moment de la force actionnant la.roue
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et Q celui que nous recherchons, c’est-d-dire le moment de
la force qu’il faut opposer a I'ancre pour la mettre en mou-
vement.

Désignons par « I'angle de tirage de I'ancre. Sur la roue
agissent les forces: P, dont le moment est P, puis la réaction
normale N développée par I’ancre et dont le moment est

— N.0Ob=—N.Rcos.a;

nous avons ensuite la force /N du frottement agissant sur la
roue; son moment est

—fN.Od = —fN. R sin a.

On aura donc, a cause de ’équilibre, la somme algébrique :

P—N.Rcosa —fN.Rsina =0
ou

) P:=N.Rcosa + fN. Rsina.

Sur I'ancre agissent le moment Q, puis la pression normale
N’ = N, dont le moment est égal a

— N'. 0% = — N'r. sin a,

et enfin la force du frottement fN’, dont le moment est
SN.Od = fN'r.cos a;

cette force, agissant dans le méme sens que Q, sera donc

positive par rapport & Pancre. Nous aurons par suite la
somme

Q—N.rsina+ fN'.rcosa =0
ou
“(2) Q = N'rsina— fN'. rcos a.
Divisant (2) par (1), il vient :

Q rosin @ — f. cos a

P Rcosa + f sina

Divisons encore par cos « el remarquons que

r

R= tang. 30°;
nous aurons :
() Q = P tang, 300 282 —/

1 4 f tang. «
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a Pautre leviers. Il sera, dans ce cas, toujours facile d'établir
les valeurs de ’angle de tirage donnant des résistances égales
au dégagement de 'ancre.

N

Des chocs dans I'échappement a ancre.

479. L’examen du fonctionnement de I’échappement a
ancre nous a montré les chocs-qui se produisent entre ses
différents organes. Nous rencontrons en effet :

1° choc de la cheville de plateau contre 'un des cdtés de
I’entrée de la fourchette : ce choc termine I'arc d’oscillation
supplémentaire du balancier ; '

2° choc de la dent de la roue contre le plan d’impulsion
de P’ancre;

30 choc de la fourchette contre la cheville de plateau au
commencement de la période d’impulsion ;

4° choc de la dent de la roue contre le plan de repos de
Pancre aprés le parcours de I'angle de chute.

Nous étudierons donc les eflets mécaniques des chocs sur
la vitesse du balancier en tant que ceux-ci exercent une
influence sur 'organe régulateur.

Nous rappellerons, en premier lieu, la théorie générale des
chocs en dynamique.

480. Supposons le cas le plus simple, celui ou les centres
de gravité des deux corps se meuvent suivant une méme
ligne droite par rapport a laquelle les deux corps sont symé-
triques. C’est a ce cas qu’on raméne les applications pratiques
du choc.

Le centre de gravité de l'ensemble se déplacera sur la
droite suivie par les deux corps, en vertu du principe de la
réaction égale A 'action. De plus, il est évident que la vitesse
de chacun des corps en particulier ne change pas de direction,
mais bien d’intensité, et méme l'une peut ‘changer de signe.

Soient m et m’ les masses (37) des deux corps, v et v’
leurs vitesses respectives avant le choc, « la vitesse du centre
de gravité de I'ensemble aprés le choe. Admettons que le
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mouvement de toutes les molécules de chacun des deux
corps puisse é&tre considéré comme n’étant qu’un simple
mouvement de translation, qui est le méme pour toutes les
molécules, nous aurons :

mV +m'V =mv 4+ m'v'.

V élant la vitesse commune & tous les points et au centre
de gravité du solide de masse m 4 un instant quelconque
du choc, V' celle de tous les points et du centre de gravité
du solide de masse m’ au méme instant. Il y a toujours,
pendant le choc, un instant od les centres de gravité des
deux corps ont la méme vilesse, qui est aussi la vitesse z du
centre de gravité du systéme. A cet instant, ’équation pré-
cédente devient : '

-

(m +m'Yu=mv 4+ m'v',
ce quon exprime en disant que la quantité de mouvement
(38) aprés le choc est égale a la quantité de mouvement
avant le choc.

On aura par suite : .

. mv + m'v' )

~Tm+m

Lorsque les deux corps ne sont pas élastiques, c’est-a-dire
quand ils conservent les formes que des forces quelconques
peuvent lenr donner, les actions mutuelles cessent leur effet
dés que la vitesse u est devenue commune aux deux corps ;
alors les corps se meuvent sans perdre contact tant que
des forces extérieures ne viennent pas modifier leur vitesse
commune 4.

Les formules précédentes s’appliquent au cas ou les corps
marchent en sens contraires comme & celui ou ils vont dans
le méme sens ; seulement il faut avoir égard aux signes qu'’il
convient de donner aux valeurs de v et v’, et par suite a
celles de mov et de m'v’. Le signe de u est toujours celui de
la plus grande quantité de mouvement.

Si les deux quantités de mouvement sont égales et de
signes contraires, la formule précédente donne u =0, ce qui
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nous montre que les corps arrivent au repos et y demeurent
s’ils sont dénués d’élasticité.
Si Pun des corps est au repos, on a
(m + m') u= mo,
d’ou
mv
u = m
481. L’hypothése des corps mous ne se réalise générale-
ment pas en pratique. Les piéces de machines, quand elles
se choquent, prennent ordinairement une vitesse commune
dans le sens normal au contact et il en résulte des pertes de
puissance vive qu’il importe de réduire autant que possible,
puisqu’elles diminuent le travail utile. Dans la pratique cepen-
dant, ces pertes de puissance vive peuvent se calculer comme
si les corps étaient dénués d’élasticité. Nous traiterons, plus
loin, la question du choc des corps élastiques (486).
482. La vitesse linéaire du point de la cheville de plateau
qui rencontre 'entrée de la fourchette, est avant le choc

rw,

o étant la vitesse angulaire du balancier en cet instant (:36)
et r la distance du centre au point considéré de la cheville.
La vitesse linéaire acquise aprés le choc par le point de con-
tact de la fourchetle sera

r'e’.

Substituons maintenant au balancier et au systéme de la
fourchette et de Pancre des corps fictifs dont les moments
d’inertie soient les mémes que ceux des corps qu’ils rempla-
cent, mais dont les masses soient condensées a des distances r
et r' de leurs centres de rotation.

Le moment d’inertie A d’un corps est représenté par la
formule

A=-r3

g

dans laquelle g représente la masse du mobile (37). Bien que

nous ne devions traiter la question du moment d’inertie que
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dans la théorie du réglage, nous pouvons admettre, pour
le moment, cette formule telle que nous la donnons ici. Tou-
tefois, afin que cette valeur représente quelque chose a I'esprit,
nous dirons encore que le moment d’inertie d’un corps
soumis a un mouvement de rotation est une mesure de la
résistance offerte par ce corps a4 un changement dans sa vi-
tesse de rotation.

Nous pourrons conséquemment représenter la masse des

deux anneaux par les expressions :

A A’
F et ;,—2,
puisque .
| M—"r
9
et que nous tirons de
A = E r2
g
la valeur
p—24g
r

Nous pouvons ainsi appliquer le théoréme des corps dé-
pourvus d’élastiscité que nous avons rappelé plus haut et
remplacer, dans la formule générale
mv + m'v'

m 4+ m'

’

m et v par leurs valeurs déterminées, en remarquant que
P’ancre élait au repos avant le choc. Nous aurons donc

;_—2-7’(0
r Q :'A v
r? r'?

ou

(1) in-{-éT%)i'
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En appelant 3 le rapport des angles parcourus par I’ancre

et le balancier et remarquant que

r__a
ra
on obtiendra encore
w
(2) R=—"777
t+5(3)

expression de la vitesse angulaire du balancier aprés le
choc.

483. La vitesse angulaire ' de I’ancre devra étre %, si le

rapport des angles parcourus par les deux mobiles est égal
a 3, c’est-a-dire que, d’'une maniére générale, on aura

!

a
’-——.— 3
w_agg

Cette vitesse doit 8tre suffisante pour mettre en mouvement
la roue. La dent, appuyée jusqu’ici contre le plan de repos
du levier de 'ancre, oppose une résistance au mouvement
de ’ancre, dont la vitesse se trouvera, par le fait, diminuée.
Nous pouvons assimiler cette action a celle d’un nouveau
choc. La vitesse angulaire du systéme de P’ancre et de la
fourchette deviendra donc, d’une maniére analogue au cas
précédent et en appelant A” le moment d’inertie de la roue :

Q' = o' 1 9
- A// au 3 = 3 Ar/ d” 3’
() e (@)
ou ¢ncore
w
, 1 1+ A <;) - w
Q= A" - i 1"

-3 N\, A’ fa'\? A" [d"\?
‘ﬂ"(?) '*[”K(:)][”A—'(?)]

Par suite de la diminution de vitesse de la fourchette, celle
du balancier sera également diminuée et le choc résultant
donnera successivement :
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A A,
pRrrmer

8{’.: A A/
T
et
AI 7 , , AI ,
,,sz+ L ag+reL e+zel
Q=

= , [r\2 A’
At A+ (7) “’7\‘(:)

En remplagant et Q’ par leur valeur, nous aurons :

' w —
w +;A_
AI al ? A - Al a/ 2 AII all 27
t+x(5) el ()l v ()
le A’ a/ )
1+ (%)

ou

Q=0 [1+"7§( )]
[+5 @]

ou encore !

w

TR

et enfin

1+‘§ , acaats
e

a

)

AI alg

(2) 91: (/u 2\ 212 'K'<—>
[+ 5% <a)] L+ —Fr

1+ 5(2)

expression qui donne la valeur de la vitesse angulaire du
balancier aprés le choc de la cheville de plateau contre la
fourchette, en tenant compte de la résistance au dégagement
de la roue, c'est-a-dire de sa quantité de mouvement de
recul.
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484. Proposons-nous de soumettre I’équalion précédente
au calcul et soient les données suivantes :

P=0,6 gr. P’'=0,0374 gr. P" = 0,029 gr.
r = 8,25mm r' = 3mm, r’ = 2,8=m,

Nous avons ;

A= l-) r3. A' = P— r': et A= E r'e,
g g
De plus,
’ a’ 1
a = 30° a' = 10°; donc — =
a 3

et

n

:—, = tang. 15°. lang. 30°.

4

Raz ‘ ’
Le rapport — des arcs parcourus par la roue et ’ancre
@

pendant la période de dégagement est, en effet, fonction de
angle de tirage, soit du rapport de son sinus a son cosinus,
et 'on a

”

R—“, = tang. 15°.

roa
Mais comme
% = tang. 30°,
il viendra )
:7 = tang. 30° tang. 15°.

Soil encore la vitesse angulaire du balancier avant le choc
w = 60,0353mm,
Le calcal donnera maintenant :

log: P =0,7781513 —1  log: P’ =0,5728716 —2
log: r2=1,8329078 log : r'® = 0,9512425

log:Ag=1,6110591 log:A'g.=0,5271141 —1

J3
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log: A'g. = 0,5271141 — 1
log: Ag. =1,6110591
0,9160550 — 3
—log : 9 =0,9542425
A/

log. x

AI

A\«
log : P" —=0,4623980 — 2
log : r"¢=10,8943160

log. A"g. = 0,3567140 — 1

( ) — 0,0618125 — 4

\ 2
(_> — 0,000915825.

log. tang. 15° = 9,4280525
log. tang. 30° = 9,7614394

log. :‘72 0,1894919 —1

—log.A’g=0,5271141 —1
0,8295999 — 1
log. (Z—'j)g = 0,3789838 — 2
0,2085837 — 2.

log. [l <+ A (“—'>21

log. [l+ A —)s—

log.

”

o 2
log. (a_) — 0,3789838 — 2

A
AI

"

o 2
(7> —0,0161653.

=0,0003976 log. » =1,778%067

' N\ 2772
=0,0007982 — log. [4 +%<%) ] =

0,0007952
1,7776443

IQ

'05['(')]

4+ = <a> ] — 0,0069611

= 0,9618125 — 4

Q

AII

— log.

!

1.-l_‘_\I

" = 0,0069611

0,9548481 — 4

Nomb ; corr. = 0,000901256.
Nous aurons donc

log. Ty = 1,7776115
[+ 5G]
Ny
log. | 1 4+ —2-35 1= 0,0003011
'+ <— |
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et
Q, —=59,9795m=,

valeur de la vitesse angulaire du balancier aprés le choc.
La vitesse absorbée sera donc:

vitesse avant le choc : 60,0353
» aprés » : 59,9795

vitesse perdue par le choc: 0,0558=m

.

485. Dans le probléme précédent, nous avons considéré
les corps qui se choquent comme des corps mous, c’est-a-
dire dépourvus d’élasticité. Dans ce cas, les deux corps réa-
gissent d’abord I'un sur Pautre, puis se meuvent ensemble
avec une vitesse commune. :

L’application de ce principe n’est pas absolument exacte,
puisque ni la cheville de plateau ni la fourchette ne peavent
étre admis comme des corps mous.

Considérons maintenant le cas du choc des corps élastiques.

486. Si les deux corps sont parfaitement élastiques, le choc
ne se terminera plus a I'instant du maximum de compression ;
les corps, & parlir de cet instant, reviennent exactement a
leur forme primitive, au lieu de rester aplatis I'un contre
l'autre en marchant de compagnie.

Pendant toute la durée de cette derniére période, la force
de réaction reprendra les mémes valeurs que dans la premiére,
puisque les molécules auront les mémes positions relatives ;
par suile, les vitesses qui seront alors imprimées ou détruites,
seront précisément égales & celles qui 'ont été pendant la
compression.

Désignons par m et m’ les masses des deux corps, par v
et v’ leurs vitesses a Pinstant précédant le choc, par V et V'
celles qu’ils posscdent aprés leur séparation.

On peut admettre que, dans le choc des corps parfaitement
¢lastiques, la force vive perdue pendant la compression doit
¢tre égale & celle qui est restituée aprés que les corps ont
repris leur forme premiére. Donc la somme des forces
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vives, aprés le choc, est ‘égale 4 la somme des forces vives
initiales. On aura conséquemment
mV2 4+ m'V'2 = mv? + m'v'?
ou
(1) m'(V'? — v'?) = m (v?— V?).
-Cette équation contenant les deux inconnues V et V',
nous devons établir encore la seconde condition de I'égalité
de la quantité de mouvement avant et aprés le choc. Donc

(2) mV + m'V = mv +m'v'.
Dans le cas que nous envisageons, la vitesse v’ de la four-
chette est nulle ; les équations (1) et (2) deviennent :

3) m'V'e = m (v — V2)
(s) m'V =m@—YV).
Divisant (3) par (%) on obtient :
Ve 22—V
V==
d’ou
(3) V =v+V

Multiplions cette équation par m et ajoutons la formule (4) ;
on obtiendra
(m+4m')V' =2mo,
d’ou lon tire : 0
, m
© V=aFa

Multipliant de méme (3) par m' el retranchant (i), on
aura : ( ,

\ m—m')v
(7 = —n_z-l-—m)'

La formule () donne la vitesse finale du corps qui était
au repos avant le choc et la formule (7) la vitesse finale du
corps qui est venu le choquer.

487. Remarquons maintenant que, tombant d'unc hau-
teur £, un corps parfaitement mou s’aplatira sur le corps
choqué; que, par contre, un corps parfaitement élastique
rebondira jusqu’a la hauteur A de laquelle il est tombé.
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Comme aucun corps ne présente cette derniére qualité, il en
résulte qu’aucun corps n’est parfaitement élastique et que les
formules que nous venons d’établir, se modifieront suivant
I’élasticité des corps choqués. Nous devrons donc multiplier
la valeur (6) par un terme de la forme (1 + k), % représentant
un coefficient que Pon obtiendra par la relation

iy
/f == \/ 7’
dans laquelle 4 est la hauteur de chute et A’ la hauteur a
laquelle le corps tombé rebondit aprés le choc.
Une expérience a montré qu’un morceau d’acier tombant

d’une hauteur de 500 mm. sur une enclume remonte en
moyenne 3 une hauteur de 200 mm.

On a donc .
k= \/ 32, — 0,6
en chiffre rond.
Si A’ n’était que de 150 mm., on aurait

150 =
k = \/ 506 = \/0,3 == 0,047....

La formule (s) devrait donc s’écrire :

" . mo

488. Soient maintenant, comme précédemment (482), A et
A’ les moments d’inertie du balancier et du systéme de I’ancre
et de la fourchette, nous aurons :

A N
In—l—‘i (] "l_—;?-é

et
Vi=Q'r V=Qretv=uor.

Substituant ces valeurs dans la formule (8), on obtient :

- wr

,"/:—-_‘—,‘(1 + l])
A
+ -5

7

()

.
-'ul;" <

~
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ou
g%%:r—%LTTU+@_j—T%——ﬂ1+M
+x () +5 ()
et

Q= ———7—, (1 k)’
Bk
= .
vilesse angulaire de I'ancre aprés le choc.
La puissance vive sera alors :

@ 2

O A =3 — | a - ae

A 2
e

" Cette puissance vive est égale au travail mécanique déve-
loppé par I’action de la dent contre le plan de repos de
’ancre (43).

Nous avons déterminé le moment de la force nécessaire
pour dégager Pancre du repos (477) et avons obtenu la
formule :

tang. 3 + f
10 = M tang. 30° : :
(10) Q 8 30 I — F tang. 3

M représentant le moment de la force par rapport au
centre de la roue et Q ce moment par rapport au centre de
I'ancre, ;3 est ’angle de tirage.

On aura le travail de cette force en multipliant sa valeur
par «;, c’est-a-dire par Pangle que pourrait parcourir ancre
si elle étail libre el avait acquis la puissance vive donnée en
(9) tout en élant soumise A la pression déterminée par (10).
On aura donc:

! ‘2
74 =
w —

, a
i LA (2N
+ A \ax

HORLOGERIE THEORIQUE 25

3 +f
\ o, ’a i
(1+/1) = Mz’ I.’ln 300 ————-1 jl ne. 3



d’on

« 2

2 A’ [a"\?
1+3x (7;)
.. tang. 8 + f
M. tang. 30° T—/ tang. B
489. Oalcul numérique de 1'équation précédente, — Seient les
mémes données que dans le cas précédent (484) :
P=0,6 gr. P’=10,0374 gr. M=1gr.
r = 8,25 mm. r' =3 mm.

(A + Ky

1) o=

Nous aurons la valeur du dénominateur :

M. tang. 30 T—Ff tanc 3 —F tang. .3’
pour 3=15° et f= 0,15, par le calcul :
0,57733 (0,26791 + 0,15)  0,57733 x 0,41791

Q=== 0,15 >< 0,26791 0,95982 ’
d’ou

Q =0,25138 gr.
Soit encore la vitesse angulaire du balancier au moment
du choc (— 15° 45')
' o = 60,0353 mm.,

’angle de levée de I'ancre ' = 10°,
et celui du balancier. . . « = 30°. Donc

"
< (-t
Admettons k= 0,5 (187), on a alors 1 + %
et (1 + k)2 =2,25.
Le calcul donnera maintenant :
log : w? = 3,5568134

+ log. (%) — 00457575 — 1

SV

'
[~4
[~ 4

1,5

N\ 2
log. <"f;> — 2,6025709
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On a .
A’ P'r'?
AT TP
log : P' = 0,5728716 — 2 log : P =10,7781513 — 1
log : r'¢ = 0,9542425 log : r#=1,8329078
0,5271141 —1 1,6110591

log : P'r'? =0,5271141 —1
—Tlog: P r2 =1,6110591

log. & = o, 9160550 — 3

ﬁl’i

e
&
(

"ne
( ) — 1,000015825

2
) — 0,0457575 — 1

R

) — 0,9618125 — 4

R

’
!

R

) — 0,000915825

R |

> | >

log
1+ +

R |R

log : 1,0009158 — 0,0003975
0007950 — log. |1 42~ (£)'T

log: P'r't = 0,5271141 — 1
—log : g. = 3,9916159

log : A’ = 0,5354982 — 5
—log: 2 = 0,3010300

log. = =0,2344682 — 5

N\ 2
— log. [1 A (%)] — 0,0007950
2 6017759
+ log. ‘%——0,‘2344611 — 9

+ lOg: (1 + k)i — 0,35'31825
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log : numérateur = 0,1884266 — 2
— log : 0,25138 = 0,4003307 — 1
log: «' = 0,7880959 — 2
. arc &' — 0,0613898 pour r =1,
d’ou
angle &' = 3°31" 3".

Ainsi, par suite du choc de la cheville de plateau contre la
fourchette, celte derniére pourrait parcourir un angle de
3 degrés !/,, quoiqu’elle soit retenue par la pression de la
dent contre le plan de repos de 'ancre.

On voit par la qu’il est important que la forme des cornes
de la fourchette soit faite de fagon qu’il ne puisse se produire
d’accrochement entre la cheville de plateau et la corne par
le fait du mouvement rapide de la fourchette. Cette forme
devra étre celle d’'une spirale d’Archiméde, ainsi que nous
’avons montré (450).

490. Faisons encore remarquer, & propos des chocs de
I’échappement a ancre, celui de la fourchette contre la paroi
d’arrét. Pour une raison analogue a la précédente, la four-
chette, parvenant' au terme de sa course avec une vitesse que
Pon peut évaluer et rencontrant un obstacle fixe, est renvoyde
en arricre par leffet du choc, malgré la résistance de la
pression de la roue contre le plan de repos de I'ancre. Si
I’ébat de plateau était insuffisant, il pourrait résulter de ce
fait un contact instantané du dard et du plateau, et il est
par suite nécessaire de donner a cet ébat une valeur suffi-
sante, surtout si les angles de tirage étaient plutdt faibles.
Ces contacts, qui ne peuvent élre apercus en examinant le
fonctionnement de I'échappement, se manifesteront par une
marche irréguli¢re de la montre, surtout dans les grandes
oscillations du balancier.
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Du recul de la roue d’échappement.

491. L’angle de recul de la roue d’échappement pendant
le dégagement est fonction de I’angle de tirage de I’ancre, de

I'angle de repos 0
et du rapport de ' e
la distance du re- qp o
pos au centre de - i
I’ancre,aveclerayon : e S oot
de la roue. St
Soit 3 I’angle de \ ’
tirage de Pancre, a , ’(9”.‘1 - .
Pangle de repos et .-~ &y ¥\,
«" Pangle de recul . :
Fig. 132.
de la roue. ‘ XS :
Nous pouvons, sans erreur .
notable, considérer le triangle -g.,
ABC comme rectangle en C et N BREY i X
admettre I’angle Q.
CBA = §. Y §
On aura ainsi \“:;:\
CA = CB tang. 3. “\o\\ :
Mais ‘:‘\\
arc CA = R’ R :
arcCB = 0'B.«'; ‘\;
par suite, N
Ra” = O’B. &' tang. 3 \‘\‘ '
et ’ , \‘
(1) a'=a _O_“li tang. 3. 0

Pour calculer la longueur OB, nous connaissons dans le
triangle O'AB, O’A = r =R. tang. 30° et les angles «' et
O’AB = 90° + j3. Par suite,

r. sin (90° — 3)

(2) 0B = e T
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Soit R = 150 mm., «’ = 1°30’, 8 = 15°. Le calcul donnera

successivement :
r = 150. tang.30° = 86,6025.

La formule (2) devient

oB — I sin 75°

sin 73° 30’
log : r =1,9375307
log : sin 75° = 9,9849438
11,9224745
—log : sin 73°30" = 9,9817370
log: 0'B=1.9407375  O'B = 87,2444.
Le calcul de la formule (1) donnera ensuite :
arc 1° =0,0174533 log: arc a' =0,4179681 —2
arc 30’ = 0,0087266 log: O'B =1,9407375
arc 1030’ = 0,0261799  log : tang: 15° =0,4280525 —1
0,7867581 — 1
— log : R=2,1760913
log : arc " = 0,6106668 — 3
arc«’ = 0,00408006
et o' =0°14'1",6.

492. Sans commettre une grande erreur, la formule (1)
peut s’écrire simplement (481): '

o —a l% tang. 3 = «'. tang. 30° tang. 15° (3).

Nous aurons ainsi :

log: arc & =0,4179631 —2
log : tang.30° = 0,7614394 —1
log : tang.15° = 0,4280525 — 1

log : arc «' = 0,6074600 — 3, arc o = 0,00405005

La différence entre ces deux résultats n’est donc pas
considérable.
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493. Parvenue a I'extrémité de la surface d’impulsion du
levier de I’ancre, la roue ne termine pas en cet instant son
mouvement rétrograde ; elle persiste au contraire dans ce
mouvement de recul par suite de la vitesse qu’elle a acquise
pendant le parcours de ’angle de repos (426).

Calculons encore la valeur de I’angle qu’elle parcourt dés
Pinstant ou la dent quitte le levier de l’ancre jusqu’a celui
ou la force motrice du ressort annule ce mouvement en
arriére.

494. — L’accélération angulaire I est égale au quotient du
moment des forces en action par le moment d’inertie et nous
aurons :

do F

|l =— = —,

dt A
F étant le moment de la force motrice par rapport au centre
de la roue d’échappement et A le moment d’inertie de cette
roue. Nous faisons abstraction ici des résistances secondaires.

D’autre part, on sait que

_de
@ =qr
d’ot 'on tire
dt — d_a'
w

Nous obtiendrons par suite :

o dow = ;vda
et en intégrant : :
1 , F
2 w* — K «@,
d’ou il sort
O] a = % % wl.

Connaissant la vitesse angulaire du balancier a linstant
considéré, c’est-a-dire au moment ou la dent quitte ancre,
on peut déterminer celle de Pancre par le rapport des angles
de levée de ces deux mobiles. Si P’angle de levée du balan-
cier est de 30° et celui de P'ancre 10°, ce rapport sera de
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%. Connaissant la vitesse de Pancre, on déterminera celle de

la roue par la formule (492) :
o = ' tang. 15° tang. 30°.
Nous établirons dans la théorie du réglage le moyen de
déterminer la vitesse angulaire du balancier & un instant
donné ; aussi, sans vouloir anticiper sur ce sujet, admettrons-

nous simplement cette vitesse, pour I'instant que nous consi-

dérons, égale a
60,0311.

Celle de ’ancre sera pas suite

o’ = 20,0104,
et celle de la roue

o =o', lang. 15°. tang. 30° = 3,0956 mm.
Soit encore

124
F—12gr el A= ?P R — 0’3—“9 2,80 (183).

Le calcul de la formule (1) donnera :
log : P = 0,4623980 — 2

log : R*=10,8943160 log: 2 F=0,3802112
log: w? =0,9814951¢ log: g = 3,9916159
0,3382094 4,3718271

log : numér: = 0,3332094

— log:dénomin: = 4,3718271
log : arc a = 0,966:3823 — 5
arc « = 0,00009255 = arc 0° 0’ 19".

495. Le mouvement total de recul de la roue d’échappe-
ment sera donc pour un angle de tirage de 15° et un angle
de repos de 1030 :

0° 14" 1" 4 0°0" 19" = 0° 14" 20",
soit un quart de degré environ; cette valeur a été calculée

pour ancre a repos équidistants, mais ne différera pas beau-
coup pour les autres constructions.
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Position de rencontre de la dent
avec le plan d’impulsion du levier de I'ancre.

496. Recherchons maintenant la valeur de ’angle parcouru
par la roue d’échappement & partir de sa position d’arrét
aprés le recul jusqu'a ce qu’elle atteigne la surfaee d’impul-
sion de 'un des leviers de I’ancre.

Nous pouvons admettre, pour simplifier le calcul, que la
vitesse du balancier demeure constante pendant que la che-
ville de plateau se trouve dans I'entrée de la fourchette. Le
balancier sera animé, pendant ce temps, de sa plus grande
vitesse, que nous représenterons par la formule

. ﬁ 1
w:ao\/x,

o étant la vitesse angulaire du balancier;
a, I’angle d’écartement du balancier de sa position de repos
au commencement de oscillation ;
M le moment de la force du spiral;
A le moment d’inertie du balancier.-
La formule qui donne la valeur de la durée totale d'une
oscillation du balancier, est

A |
:7\/-‘-\71,

de laquelle nous pouvons tirer :

JM =
AT T
par suite on obtiendra :
7w
w = a, T

Pour une montre dont le balancier parcourt un arc d’oscil-
lation d’un tour et demi, nous avons '

24

Y = 1—? tours = 1,5 = = 4,7124.

1 Ces formules seront établies dans la théorie du réglage (volume II).
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T est la durée d’une oscillation qui est, pour une montre
dont le balancier en exécute 18000 par heure :

T=0,2.
Nous aurons ainsi la vilesse angulaire du balancier par
o = 4,7124 %ﬁ = 74,022,

Rappelons que cette valeur représente la longueur que
parcourrait en une seconde un point du balancier situé a
'unité de distance de I'axe, si la vitesse étail uniforme pen-
dant cette durée.

Connaissant la vitesse, on peut déterminer le temps ¢
employé a parcourir un certain espace e par le quotient (31) :

e
t —= -
v

équation qui devient, en remplagant les valeurs linéaires
qu’elle contient par les valeurs angulaires considérées :
(24 -4
1 = — — oo
O ) 74,022

Nous aurons ainsi le temps employé par le balancier a
parcourir un certain angle «, fonction du temps ¢.

Déterminons cette méme valeur pour la roue, c’est-a-dire
recherchons le temps ¢’ qu’elle emploie & parcourir I’angle «”,
a partir duquel sa vitesse était égale 4 zéro, jusqu’au point
de rencontre de la dent avec le levier de ’ancre.

La roue est sollicitée par une force provenant du ressort
du barillet et que nous considérons comme constante pendant
une oscillation du balancier. Son moment M” par rapport a
Paxe de la roue d'échappement sera égal, supposerons-nous,
aigr.

Un corps sollicité par une force constante prend un mou-
vement uniformément accéléré pour lequel on a la vitesse

F

v:jt:-”—lt
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et 'espace parcouru

1 1F
— - = == {2
e._..th_z 2.

= force en action et m — masse du corps. De cette
derniére équation nous tirons :

tz\/2e%;

en remplagant ces valeurs linéaires par celles qui se rappor-
tent au mouvement de rotation, on écrira :

(2) {':\/2«” -IVA?.

A" = moment d’inertie de la roue d’échappement.
Egalant maintenant les valeurs de ¢ et ¢’, puisque les
angles « et & sont parcourus en des temps égaux, on

obtiendra :
a . ” A”
w - \/ 2d W

et =20wta" A",

et

M” étant égal a 1.

Lorsque le balancier parcourt un angle de 30°, une roue
de 15 dents parcourt 12° moins la chute. Admettons 2 degrés
de chute, nous aurons:

a 300
100
et
a=3d",
d’ou
P— g w? A,
497. — Calcul numérigue, — Soit w = 74,022 mm.
AII — P- Rllz
g

P"=0,029 gr. et R” = 2,8 mm.
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Le calcul donnera succcssivement :
log: P" =0,46240 — 2 log: 2 =0,30103

log:R"#=0,89432 log : w? =3,73872
—log: g =3,99162 0,40485 —1

log: A" =0,36510 — 5 —log: 9 = 0,954

log: " = 0,45061 — 2,

as

d’ou
o' =0,0282233 == 137" 1",

En retranchant de cette valeur celle que nous avons trouvée
pour le recul de la roue (495), on peut conslater que la ren-
contre de la dent avec le levier de 'ancre aura lieu a une
distance de 1°22' 44" du point de repos.

De Plarrét au doigt.

498. — Si I'on remonte le ressort moteur d’'une montre
qui se trouvait arrétée a la position de repos de I’arrétage et
AN due, malgré l’action de cette force, le balan-
cier ne se metle en mouvement qu’a l'aide
d’une impulsion extérieure, le défaut produi-
sant cet effet se nomme I'arrét an doigt. Il peut
se manifester également dans une montre en
marche, lorsque 'on cherche a immobiliser le
balancier au moyen du doigt ou d’une cheville
de bois.

En examinant les conditions dans lesquelles
cet arrét se produit, on reconnait qu’une dent
de la roue d’échappement se trouve arréiée
contre le plan d’impulsion de 'un des leviers
de I'ancre (fig. 133). Il doit donc exister en cet
instant un équilibre entre la force animant

Fig. 133.

I'ancre et celle du spiral; et I'équilibre ne se
produira quapres le passage de la position de repos du balan-
cier, pendant la demi-oscillation ascendante, lorsque la force
du spiral devient force résistante.
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En admettant la force que regoit 'ancre comme constante,
il se trouvera pendant le mouvemnent un instant ou elle de-
viendra égale & la résistance provenant du spiral, puisque
cette derniére, passant par un minimum égal a zéro au point
de repos du balancier, croit ensuite proportionnellement a
I’angle d’écartement entre ce point et la ligne des centres. Il
faut donc, pour que I’arrét considéré n’ait pas lieu, que cette
égalité des forces en action ait lien en dehors de I’angle de
levée du balancier. Par suite, Parrét au doigt s’établira lorsque
cet angle dépassera une limite que nous allons établir.

499. Désignons par F le moment de la force provenant
du ressort de barillet et par rapport a I’'axe de I’ancre. Ainsi
que nous l'avons dit plus haut, cette force sera considérée
comme constante pendant une oscillation du balancier. Le
moment de la force du spiral, étant proportionnel a I'angle
dont le balancier est écarté de sa position de repos, pourra
étre représenté par Ma (M moment de cette force pour un
angle d’écartement égal a I'unité).

Au point ¢ de contact (fig. 134) s’établissent des forces
normales N et N’, qui ont respectivement pour valeur :

F

N=op N

et

_._._-_-_-.-_:::.t::f.’.‘.f.jji_"’ _____ - _ 7o)

vF N

0b et 0’8’ élant les bras de leviers des pressions normales.
Ayant donc N = N’ pour une certaine valeur de a que nous
représenterons par «’, on pourra écrire
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F  Md
06 — 06
ou
F 06 r
Mo — 06 — 1’
r et r' étant les rayons des circonférences primitives du sys-
téme a Pinstant considéré. On aura par suite
. __Fr
T M-

500. Calculs numérigues. — Pour un premier calcul, admet-
tons 10° pour I'angle de levée de P’ancre et 30° pour celui
du balancier. Les angles parcourus étant inversement pro-
portionnels aux rayons, on aura

@

o= F10

T M 30
Soit aussi
F_
M7
on obtiendra par suite
, 1
ax = :3 = 0,333...

Pour calculer I’angle correspondant a cette valeur, on
considére la circonférence de rayon égal & Punité :

27 = 6,2832 = 360°;
’angle cherché sera donc égal a

333
0 > 2 qge..

L’équilibre s’établirait par conséquent a la distance angu-
laire de 19° de la ligne des centres; en cet instant, la che-
ville de plateau étant hors de contact avec la fourchette, il
n’y aura pas d’arrét au doigt.

Prenant maintenant les angles de levée de 10 et 40 degrés,
nous aurons :

— 0,25,
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répondant a un angle de 14° environ. Comme dans ce cas la
cheville de plateau reste en contact avec la fourchette pendant
20 degrés aprés la ligne des centres, nous aurons donc de
Parrét au doigt.

Pour un angle de levée du balancier de 35°, on aura de
’arrét au doigt & 16° et la limite se trouvera vers un angle
de levée trés peu inférieur a 34°.

Ce que nous avons dit (461) de la transmission de la force
de la roue a I’ancre a fait voir que le moment de force résis-
tante par rapport au centre de I’ancre augmente du commen-
cement 4 la fin de P'impulsion sur le levier de sortie et que
le contraire a lieu au levier d’entrée. Cela explique pourquoi
Pon constate plus facilement I'arrét au doigt sur le levier de
sortie que sur celui d’entrée.

501. Faisons remarquer aussi que ’exagération de I'angle
de levée du balancier n’est pas l'unique cause qui puisse
produire de I'arrét au doigt, mais que celui-ci peut provenir
également d’un ou plusieurs des motifs ci-dessous, dérivant
principalement de défauts de construction.

1° Force motrice trop faible, défaut qui peut provenir
d’engrenages ou d’un échappement défectueux, ou encore
d’un ressort. moteur trop faible.

2° Les surfaces frottantes des leviers de l'ancre ou des
dents de la roue mal polies.

3° Mauvaise inclinaison des surfaces d’impulsion.

4° Entrée de fourchette trop serrée ou mal polie.

5° L’ensemble des organes de I’échappement trop lourd.

6° Défauts imputables a 'huile, c’est-a-dire a sa trop grande
quantité, 3 son épaississement ou encore & son absence.

Arrét sur le repos.

502. Cet arrét peut se produire au moment du dégagement,
lorsqu’une dent de la roue d’échappement, appuyée contre
le plan de repos de I'ancre, maintient la fourchette contre la
paroi avec une force supérieure a celle qui provient du spiral.
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L’équilibre aura donc lieu avant le passage du point de repos
du balancier sur la ligne des centres et pendant la demi-
oscillation descendante, tandis que nous avons vu que I’arrét
au doigt avait lieu pendant la demi-oscillation ascendante.
. L’arrét sur le repos se produira lorsque I’angle de levée
du balancier est trop faible ct par suite le spiral trop peu
écarté de sa position de repos pour avoir une tension suffi-
sant & dégager I'ancre.

Le rapport des angles de levée de ’ancre et du balancier
étant de ;—g, il en résulte que, pour faire parcourir 2° de
repos a I'ancre, le balancier en devra parcourir 6. Ce dernier
ne commencera a recevoir I'impulsion qu’a partir d’'un angle
de 15 — 6 = 9° avanl la ligne des centres. Il faudra donc,
pour que l’arrét sur le repos n’ait pas lieu, que I’égalité des
forces s’élablisse entre 9 ct 0°, c’est-a-dire en un point ou
les deux mobiles ne puissent se maintenir en équilibre, le
dégagement étant effectué.

Prenons un exemple numérique. Le moment de la force
capable de dégager 'ancre du repos a été donné par P'équa-
tion (476) :

tang. 3 + f
1— ftang. @

dans laquelle P représente le moment de la force agissant
sur la roue, soit 1 gr., 3 I'angle de tirage, que nous admet-
-trons de 15°, et f le coefficient de frottement de 0,15. Le
calcul donne

F = P tang. 30°

F=0,25 gr.
Les conditions d’équilibre étant les mémes que dans le
cas de 'arrét au doigt, nous aurons également
N
L
M
Faisant M =1 gr., on aura
E
M

24

= 0,25 gr.,
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el, comme nous prenons

r/

- = 0,33,
r

on aura
@ = 0,33 < 0,25 = 0,0825,

répondant a un angle de 4° 3/,. 1l n’y aura donc pas d’arrét
sur le repos dans ce cas.

Si I'angle de levée du balancier avait été de 20°, nous
anrions eu .

a' =0,25 < 0,5 = 0,125,

répondant 4 un angle de 7° environ. Ici Iimpulsion com-
mence 4 10 —4 — 6° avant la ligne des centres et, comme
7° se trouvent pendant le parcours du dégagement, nous
aurions dans ce cas de 'arrét sur le repos. On peut donc
constater que I'angle de 30° est un angle de levée trés favo-
rable pour le balancier, ne donnant ni arrét au doigt niarrét
sur le repos.

503. Le rapport que nous avons admis égal a I'unité

L
M
pour le calcul de I’arrét au doigt (499), n’atteint cette valeur
que dans certaines montres de 43 mm. (19 lignes), construites
avec tous les soins possibles. Dans les montres de fabrication
courante, F a une valeur plus grande que M par suite des
~ imperfections inévitables de la construction ; elles possédent,

en effet, une force motrice relativement grande et un spiral

faible. La valeur B—P; augmentera donc el 'on aura plus faci-
lement Parrét sur le repos. et moins facilement Parrét au
doigt.

Dans les montres de construction ordinaire ot la question
du bas prix de vente joue un rdle important et dans les
échappements desquelles les angles de chute et de repos
sont relativement élevés, les balanciers ont un moment
d’inertie plutdt faible et par suite le moment de la force
du spiral se trouve également diminué. En tenant compte
de ces raisons, il ne serait pas prudent de choisir, pour le

HORLOGERIE THEORIQUE 26



— 402 —
balancier, un angle de levée aussi réduit que 30°; dans ce
cas, I'angle de repos trop fort serait plus nuisible 4 la marche
qu’un faible arrét au doigt.

Nous tirerons de ce raisonnement la conclusion que, dans
une montre, toute combinaison de mécanisme doit étre en
harmonie avec le but méme de sa construction et que les
données applicables différent, dans une cerlaine mesure,
selon qu’il s’agit d’un mouvement ordinaire ou d’un mouve-
ment de prix.
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