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CHAPITRE 1

Introduction

La robotique chirurgicale vise, grâce à l’utilisation de systèmes robotiques en
salle d’opération, à améliorer l’efficacité clinique, à réduire les coûts et globale-
ment à contribuer à améliorer l’efficacité du système de santé. Un robot chirurgical
est avant tout une assistance robotisée pour le chirurgien qui remplit soit des fonc-
tions très simples et sans risques pour le patient soit reproduit le geste du chirurgien
qui est alors beaucoup plus complexe [Taylor 2003]. En effet, il est généralement
considéré que la robotique peut contribuer médicalement en apportant la répéta-
bilité propre aux systèmes robotiques et peut permettre d’améliorer les capacités
du chirurgien, par exemple en filtrant ses tremblements ou en le rendant capable
d’effectuer des gestes à des échelles autrement inaccessibles.

La robotique chirurgicale contribue également à ouvrir de nouvelles approches
chirurgicales. À l’heure actuelle, la chirurgie à trocart unique peut bénéficier de la
possibilité de proposer des outils robotisés miniatures, contrôlés de manière aisée
par le chirurgien. Un des verrous dans ce développement réside dans la capacité à
concevoir et produire des dispositifs dont la compacité devient cruciale. Le défi est
d’autant plus difficile que l’utilisation en milieu médical en contraint fortement la
conception : les dispositifs robotisés doivent être compacts pour ne pas perturber
le chirurgien et l’ensemble du personnel en salle d’opération, et l’asepsie des ou-
tils doit pouvoir être assurée. Enfin, comme nous l’avons précisé précédemment,
la robotique chirurgicale vise à contribuer de manière générale à la réduction du
coût des soins. Par conséquent, le coût des systèmes robotiques doit lui-même être
contrôlé.

Actuellement, pour un système robotique tel que le Da Vinci dédié à la chirurgie
minimalement invasive, la conception passe par l’assemblage d’éléments de taille
millimétrique dans les outils robotisés. Nous qualifierons dans la suite cette échelle
de mésoscopique, entre le monde macroscopique (centimétrique) et microscopique
(micrométrique). À cette échelle, la maîtrise des jeux résultant de l’assemblage est
délicate, avec une usure en fonctionnement qui peut inciter à contourner le pro-
blème en considérant les systèmes à usage unique. L’emploi de mécanismes com-
pliants constitue une voie pertinente pour pallier ces difficultés. Les mécanismes
compliants sont des structures monolithiques qui exploitent l’élasticité de la ma-
tière pour générer des mobilités. Associer dans une même conception robotique
ces mécanismes et un actionnement piézoélectrique est particulièrement intéres-
sant. Il est, en effet, possible de proposer des dispositifs de haute précision, car
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sans jeu dans la structure mécanique ou dans l’actionneur, et dont le caractère mo-
nolithique facilite la stérilisation : on évite alors d’avoir des jeux de fonctionnement
qui puissent être dégradés par un processus de stérilisation.

Un exemple dans cette voie est le Cardiolock, un stabilisateur cardiaque actif.
Ce dispositif robotisé doit faciliter la réalisation du geste du pontage coronarien sur
cœur battant. Le Cardiolock répond à un besoin médical, mais manque aujourd’hui
de la compacité souhaitée pour une intégration optimale dans une salle d’opération.
Dans cette thèse, nous nous intéressons à ce dispositif, et souhaitons en proposer
une nouvelle version qui soit satisfaisante en terme de compacité.

La problématique introduite concerne de manière générale les dispositifs robo-
tiques chirurgicaux conçus à bases de mécanismes compliants. Dans cette thèse,
nous apportons des contributions dans ce domaine en partant du cas de la stabilisa-
tion cardiaque. Nos contributions sont introduites dans ce manuscrit au travers de
quatre chapitres.

Positionnement : dans ce chapitre, nous introduisons la stabilisation cardiaque
active et présentons ses limites actuelles. Nous proposons ensuite deux solutions
permettant d’améliorer la compacité du Cardiolock qui serviront de fil conducteur
pour les chapitres suivants. La première consiste à intégrer le mécanisme de com-
pensation du Cardiolock dans la tige du stabilisateur cardiaque. Le problème de
l’optimisation de mécanismes compliants est alors soulevé et traité dans le chapitre
suivant. La seconde solution consiste à concevoir le mécanisme de compensation
à partir de structures planes, ce qui faciliterait la réalisation et favoriserait sa com-
pacité. Deux chapitres sont consacrés à la conception de mécanismes parallèles
compliants pouvant être fabriqués dans le plan. Pour l’ensemble de ces trois cha-
pitres que nous venons d’introduire, il est nécessaire, tout d’abord, de choisir une
démarche de conception. Ce choix est présenté et argumenté en fin de chapitre.

Optimisation de mécanismes compliants : dans ce chapitre, nous proposons
un algorithme de colonie de fourmis adapté au problème de la conception de mé-
canismes compliants. Nous montrons ses performances à travers l’optimisation de
l’architecture d’un mécanisme compliant pouvant être intégré dans une tige dans
le contexte de la stabilisation cardiaque active. La modélisation d’un tel disposi-
tif est présentée et ses performances sont évaluées au moyen d’un démonstrateur.
L’intérêt d’une telle approche est finalement discuté.

Fabrication dans le plan de mécanismes parallèles compliants : la concep-
tion du mécanisme de compensation à partir de structures fabriquées dans le plan
est étudiée sur deux chapitres, en choisissant plus particulièrement d’analyser l’im-
pact de l’existence de singularités pour les manipulateurs parallèles dans notre
conception. Un manipulateur parallèle est particulièrement intéressant pour ses
propriétés de rigidité. Il peut cependant devenir inexploitable s’il est placé en sin-
gularité. Dans ce premier chapitre, nous nous posons la question de l’évitement
de singularités en choisissant d’obtenir un mécanisme compliant par des méthodes
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de fabrication plane, tout en jouant sur des dissymétries de fabrication. Nous ap-
pliquons la démarche de conception au développement d’un mécanisme compliant
parallèle d’orientation. Les performances et les résultats de cette démarche sont
discutés.

Démarche de conception de mécanismes compliants basée sur l’analyse des
singularités parallèles : dans ce chapitre, nous adoptons une approche inverse à
celle du chapitre précédent. Nous considérons l’exploitation des propriétés de ma-
nipulateurs en singularité de type parallèle pour proposer de nouveaux mécanismes
compliants. Cette démarche de conception se base sur l’analyse par l’algèbre de
Grassmann-Cayley des singularités des manipulateurs parallèles. Nous considé-
rons alors la réalisation dans le plan d’un mécanisme compliant parallèle ayant
trois degrés de mobilités hors plan. La pertinence de cette approche est alors mon-
trée au travers de la réalisation à partir de plans du mécanisme de compensation
pour la stabilisation cardiaque active. Les premiers résultats sur le dispositif final
sont finalement présentés et discutés.





CHAPITRE 2

Positionnement et contributions
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2.1 Introduction

Cette thèse se situe dans le contexte de la chirurgie cardiaque, et, plus parti-
culièrement, du pontage coronarien. Dans un premier temps, nous introduisons la
problématique médicale, et rappelons l’intérêt des approches de stabilisation active
proposées récemment. Dans un deuxième temps, une analyse de la conception de
ces dispositifs est réalisée, qui met en avant les facteurs limitant aujourd’hui per-
formances et compacité, points essentiels pour un dispositif intégré dans une salle
d’opération. Deux voies de développement sont alors proposées dans un troisième
temps, qui seront au centre de ce travail. Ces axes de développement ont une por-
tée plus générale, au-delà du contexte applicatif considéré, et leur intérêt pour la
robotique chirurgicale est souligné. Un état de l’art des méthodes de conception
est alors dressé, afin de positionner l’approche de conception retenue, basée sur
l’exploitation de la synthèse de mécanismes pseudorigides.

2.2 Stabilisation cardiaque pour le pontage corona-
rien

Selon l’Organisation mondiale de la Santé, les maladies cardiovasculaires sont
les premières causes de mortalité dans le monde. En effet, l’augmentation de la
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consommation de matières grasses et le mode de vie sédentaire favorisent l’obstruc-
tion des artères coronaires, la sténose, qui peut mener à l’arrêt cardiaque. Lorsque
le degré d’avancement de la sténose ne permet plus l’ouverture de l’artère coronaire
par angioplastie, il faut recourir au pontage coronarien.

Durant un pontage coronarien, un greffon de vaisseau sanguin est suturé en
aval de la sténose, par un geste dit d’anastomose afin de revasculariser le muscle
cardiaque. Le greffon ne mesure que quelques millimètres de diamètre, tandis que
l’aiguille et le fil de suture ne font respectivement que quelques centaines et di-
zaines de microns de diamètre. La précision requise pour l’anastomose, le geste le
plus délicat du pontage, est donc submillimétrique [Falk 2002].

La technique la plus répandue consiste à réaliser les anastomoses sur un cœur
à l’arrêt, en employant une circulation extra-corporelle (CEC). Cette procédure est
complexe à mettre en oeuvre, et peut engendrer des complications postopératoires
[Boyd 1999, Van Dijk 2002]. Par ailleurs, l’approche est souvent très invasive, lors-
qu’elle nécessite une thoracotomie, c’est-à-dire l’ouverture de la cage thoracique.
Généralement, l’accès au cœur se fait par sternotomie. Il faut ensuite maintenir le
sternum ouvert au moyen d’un écarteur sternal. Ce procédé invasif entraîne donc
des douleurs postopératoires non négligeables pour le patient qui nécessitent son
suivi.

Afin de limiter les complications postopératoires et le temps d’hospitalisation,
l’approche considérée aujourd’hui la plus pertinente est de réaliser le geste sur
un cœur battant, pour supprimer l’emploi de la CEC, et d’adopter une approche
minimalement invasive.

Dans ce cas, l’accès au cœur se fait par quatre trocarts, permettant le passage
des outils entre les côtes du patient. Deux trocarts sont utilisés pour les outils chi-
rurgicaux, manipulés au moyen d’un robot de type Da Vinci. Un trocart est utilisé
par l’endoscope nécessaire pour voir à l’intérieur du patient. Un quatrième trocart
est utilisé par le dispositif permettant d’immobiliser localement la surface du cœur.

En effet, la surface du cœur se déplace d’une dizaine de millimètres
[Koransky 2003, Watanabe 2006] du fait de la contraction cardiaque et du mou-
vement respiratoire [Clifford 2002]. Sur un plan fréquentiel, ces mouvements
ont une bande passante qui excède les capacités du chirurgien [Jacobs 2003].
Par conséquent, des dispositifs appelés stabilisateurs cardiaques ont été dévelop-
pés afin d’immobiliser localement, de manière mécanique, la zone d’anastomose
[Borst 1996]. Un stabilisateur est un système passif, composé principalement d’un
corps cylindrique d’une dizaine de millimètres de diamètre qui pénètre par voie
subxiphoïde au bas de la cage thoracique et possède à son extrémité deux doigts de
succion assurant le contact avec le cœur et exerçant une pression mécanique pour
supprimer localement le mouvement de la zone d’intérêt. À sa base, le dispositif
est lié rigidement à la table d’opération grâce à une potence (figure 2.2).
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FIGURE 2.1 – Pour la chirurgie minimalement invasive.

FIGURE 2.2 – Stabilisateurs cardiaques pour la chirurgie minimalement invasive
(© Medtronic).

2.3 La stabilisation cardiaque active : principe,
avantages et limites

2.3.1 Limitations des stabilisateurs cardiaques passifs

La rigidité d’un stabilisateur reste limitée : l’action du cœur sur le stabi-
lisateur induit des mouvements résiduels au niveau des doigts du stabilisateur
qui sont perceptibles, ce qui limite l’intérêt du dispositif, comme remarqué dans
[Kappert 2001, Dogan 2004]. Des expérimentations menées in vivo sur cochon
ont permis de quantifier l’amplitude de ces mouvements résiduels. Au niveau des
doigts du stabilisateur, les déplacements sont de l’ordre de 0,5 mm à 2,6 mm
[Borst 1996, Cattin 2004, Lemma 2005, Bachta 2008]. Ceci peut s’expliquer par
l’action mécanique périodique exercée par le cœur. Des mesures in vivo ont montré
que la force appliquée par le cœur sur le stabilisateur est de l’ordre de 4 N dans la
direction normale à la surface du cœur et d’environ 1 N dans les deux autres direc-
tions [Bachta 2008]. Une simple évaluation de la déformation du corps cylindrique
de l’outil montre que le déplacement résultant excède déjà la précision requise de
l’ordre de 0,1 mm [Falk 2002].

2.3.2 Les assistances robotiques proposées

Deux approches ont été proposées pour permettre la réalisation aisée d’un geste
d’anastomose. La première consiste à supprimer l’emploi d’un stabilisateur et à
réaliser à la fois la synchronisation des outils du chirurgien avec la zone d’intérêt
sur le cœur et la stabilisation virtuelle de l’image endoscopique envoyée au chirur-
gien. Dans ce cas, ce dernier disposera d’une image fixe de la zone opératoire, le
robot se chargeant de manière automatique et totalement transparente de l’annula-
tion du mouvement relatif entre les instruments et le myocarde.
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Cette approche a été proposée initialement par [Nakamura 2001] et développée
dans [Salcudean 2002, Ginhoux 2004, Cuvillon 2006]. Une caméra rapide observe
alors la surface du cœur afin de synchroniser le robot et ses outils chirurgicaux
avec les mouvements cardiaques. Supprimer le stabilisateur permet de simplifier le
dispositif chirurgical et améliore l’accès au cœur. L’absence de contact par suc-
cion entre les doigts du stabilisateur et la surface du cœur permet par ailleurs
de préserver le myocarde d’hématomes pouvant parfois entraîner des complica-
tions [Mandke 2002]. Sur le plan de la robotique et de la sécurité, l’efficacité d’une
telle approche dépend intrinsèquement des performances de l’asservissement vi-
suel qui va assurer la synchronisation entre les outils et le cœur. Toute désynchro-
nisation va compromettre le geste chirurgical, voire la sécurité du patient, lorsque
l’on considère les accélérations en jeu (de l’ordre de 6 m.s−2 [Cuvillon 2006]) que
doivent fournir le robot porte-outil pour suivre les mouvements du cœur. L’éner-
gie cinétique du robot porte-outil représente potentiellement un danger pour le pa-
tient [Duchemin 2004, Bachta 2010].

La seconde approche passe par l’emploi d’un stabilisateur, mais en améliorant
son comportement en le rendant actif. Le principe consiste simplement à exploiter
une mesure des déplacements résiduels de la zone d’intérêt pour corriger la posi-
tion du stabilisateur et annuler tout déplacement. L’approche offre un haut niveau
de sécurité. D’une part, le dispositif peut être dimensionné afin que les déplace-
ments et les efforts produits ne puissent représenter un danger pour le patient. Les
énergies mises en jeu sont donc minimales en cas d’échec dans la commande du
dispositif. De plus, en cas de dysfonctionnement lié à une défaillance matérielle
ou logicielle, un stabilisateur actif utilisant la structure d’un stabilisateur passif
pourra rester opérationnel et ainsi permettre de poursuivre l’acte chirurgical. Deux
principes d’actionnement ont été introduits dans la littérature pour rendre le stabi-
lisateur actif.

Le Gyrolock, proposé par [Gagne 2010], est un système qui utilise un action-
nement gyroscopique. Il se fixe directement sur la tige du stabilisateur comme
l’illustre la figure 2.3a. La mesure des mouvements résiduels est faite à l’aide d’un
accéléromètre embarqué. Le schéma cinématique en figure 2.3b explicite la struc-
ture du dispositif. Les flexibilités de la tige sont modélisées par un cardan en O

réalisant la liaison entre le bâti et la tige du stabilisateur (2). Le girodyne, fixé
sur (2) et composé des corps mobiles (3) et (4), permet de produire un couple
autour de x et donc de générer un effort selon y, la direction principale des efforts
cardiaques, identifiée expérimentalement dans [Bachta 2008]. Ce dispositif ne pos-
sède donc qu’un seul degré de liberté. Afin de rester compact et générer un couple
suffisant, le gyroscope (4) doit tourner à 40 000 tr/min. L’effet gyroscopique per-
met alors la compensation des mouvements dus au battement cardiaque, mais pas
la composante respiratoire du mouvement, dont la fréquence est trop basse pour le
système.
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(a) Montage expérimental. Le capteur optique est un capteur
témoin uniquement utilisé pour l’évaluation expérimentale.

























(b) Schéma cinématique.

FIGURE 2.3 – Prototype et modèle cinématique du Gyrolock [Gagne 2010].
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Le Cardiolock, proposé par [Bachta 2007, Bachta 2011a], est un dispositif à
base de mécanismes compliants et d’actionneurs piézoélectriques, placé en amont
du stabilisateur cardiaque et asservi par vision. Le principe de fonctionnement est
illustré en figure 2.4 avec l’exemple du Cardiolock I, un prototype développé dans
[Bachta 2008] afin de valider le principe de la stabilisation cardiaque active. L’as-
servissement en position des doigts du stabilisateur se fait au moyen d’une caméra
rapide. Lorsqu’un écart en position des doigts est mesuré, une consigne est envoyée
à l’actionneur du mécanisme de compensation afin de les ramener en position ini-
tiale.


















FIGURE 2.4 – Principe de fonctionnement du Cardiolock [Bachta 2008]

Pour Cardiolock I, le mécanisme de compensation utilise un mécanisme bielle-
manivelle compliant qui transforme le mouvement de translation de l’actionneur
piézoélectrique en rotation de la tige du stabilisateur. Ce mécanisme possède donc
un degré de liberté, ce qui permet de compenser les efforts normaux à la surface du
cœur qui s’exercent sur les doigts du stabilisateur (Fz dans le tableau 2.1). Comme
le montrent les mesures expérimentales obtenues par [Bachta 2008] dans le ta-
bleau 2.1, le cœur exerce des forces et des moments dans les trois directions de
l’espace. L’influence des moments et de l’effort Fx de traction-compression est né-
gligeable en comparaison à celle des forces Fy et Fz qui entraîne la flexion de la
tige. Les mouvements résiduels dus à la flexion sont alors perceptibles selon les
deux directions normales à l’axe de la tige.

Le Cardiolock II, illustré en figure 2.5, proposé par [Bachta 2009,
Bachta 2011b], a donc été conçu afin de réaliser une stabilisation cardiaque ac-
tive selon deux directions et réaliser une stabilisation complète de la zone d’intérêt.
Le mécanisme de compensation possède une architecture sphérique série, compo-
sée de deux liaisons pivots actionnées J1 et J2 (figure 2.6). L’architecture sphérique
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Fx (N) Fy (N) Fz (N)

Avec ventilation 1,2 1,0 3,8
Sans ventilation 0,8 1,0 2,0

Mx (N.mm) My (N.mm) Mz (N.mm)

Avec ventilation 13 20 13
Sans ventilation 12 12 10

TABLE 2.1 – Forces et moments exercés par un cœur de cochon. Avec x selon l’axe
de la tige, et z selon la direction normale à la surface du cœur [Bachta 2008].







FIGURE 2.5 – Prototype du Cardiolock II
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permet d’avoir un centre de rotation déporté qui coïncide avec le trocart ce qui
permet ainsi de limiter l’action du trocart sur la tige lors de la respiration. Dans la
configuration illustrée en figure 2.6, l’axe de J1 se trouve dans le plan horizontal
et l’axe de J2 se trouve dans le plan vertical. En considérant que le dispositif fonc-
tionne autour de cette configuration en petits déplacements, la position (xee ;yee)
du point P peut être pilotée de façon découplée au niveau de chaque liaison selon
les deux directions. L’amplitude des déplacements en bout de tige du stabilisateur
dépend des paramètres géométriques α1 et α2, et de l’amplitude des rotations au
niveau de chaque liaison. La longueur L est fixée puisqu’elle est imposée par l’outil
chirurgical. D’un point de vue dynamique, il est préférable de minimiser α1 et α2

afin de limiter les effets d’inertie. Les rotations au niveau des liaisons actionnées
doivent donc être maximisées.

FIGURE 2.6 – Schéma cinématique du Cardiolock II

Les actionneurs piézoélectriques ne sont capables de produire que des mou-
vements en translation, de faible amplitude. Dans [Bachta 2009], un mécanisme
capable de convertir une translation en rotation exploitant le voisinage de la singu-
larité parallèle d’un mécanisme 3-PRR plan est proposé. La configuration utilisée
est illustrée en figure 2.7. Une seule jambe du mécanisme est actionnée, les deux
autres actionneurs étant bloqués. En considérant que les points A1 et A3 sont fixes
et que A2 est actionné, la vitesse de rotation instantanée θ̇ du point E peut être
directement reliée à la vitesse de translation instantanée du point A2 :

θ̇ =
1

Rsin(ε)
q̇ (2.1)

avec R = ‖EB2‖. En petits déplacements, on peut alors assimiler la vitesse de rota-
tion instantanée θ̇ et la vitesse de translation instantanée q̇ à une rotation élémen-
taire δθ et un déplacement élémentaire δq.

Le facteur d’amplification est alors directement lié à la valeur de ε , ce qui faci-
lite le dimensionnement du dispositif lors de la conception.
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FIGURE 2.7 – Schéma cinématique du mécanisme 3-PRR exploité pour le Cardio-

lock II.

2.3.2.1 Les limites actuelles des stabilisateurs actifs

L’approche de stabilisation active par effet gyroscopique pose deux questions.
Tout d’abord se pose la question de la possibilité de réaliser la compensation de
manière complète. En effet, il est difficile de concevoir une architecture mécanique
qui exploite l’effet gyroscopique dans deux directions. Par ailleurs, le système im-
plique une rotation à haute vitesse d’un élément mécanique. Il existe donc un risque
en cas de rupture mécanique et le niveau de bruit peut éventuellement être consi-
déré comme pénalisant dans l’environnement chirurgical.

L’approche de stabilisation combinant l’emploi d’une mesure extéroceptive,
d’un mécanisme compliant et d’un actionnement piézoélectrique pallie les limites
évoquées ci-dessus. Il est en particulier possible de compenser aussi bien les pertur-
bations dues à la respiration et que celles dues au battement cardiaque. De plus, la
compensation peut être réalisée de manière complète tout en minimisant les éner-
gies mises en jeu. Dans le cas du Cardiolock II, les éléments actifs se situent en
amont de la tige (figure 2.5). Le cœur produit alors des moments importants, de
l’ordre de 1 N.m, sur les deux mécanismes compliants de transformation de mou-
vement, autour des axes de rotation situés dans les plans de ces mécanismes. La
seule possibilité pour avoir une rigidité suffisamment grande selon ces directions
est d’agir sur l’épaisseur des mécanismes compliants. Le dispositif a été conçu
avec une approche type essais-erreurs. La taille du dispositif (figure 2.8) peut donc
sans doute encore être optimisée. Lorsqu’on considère le dispositif, son encombre-
ment reste cependant conséquent, ce qui est d’autant plus gênant qu’il est situé à
proximité du chirurgien.
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FIGURE 2.8 – Une liaison pivot compliante du Cardiolock II et son actionneur
piézoélectrique.

2.4 Deux voies de développement des stabilisateurs
actifs

L’analyse des solutions de stabilisation active existantes nous a conduit à rete-
nir l’approche du Cardiolock et à chercher à produire un dispositif aussi efficace,
mais dont la compacité soit améliorée pour favoriser son acceptabilité par le corps
médical.

Nous proposons deux voies de développement d’une nouvelle génération de
stabilisateur. La première consiste à intégrer le mécanisme de compensation di-
rectement dans la tige du stabilisateur cardiaque. La seconde consiste à réduire la
taille du dispositif en amont de la tige. Chacune de ces approches soulève des ques-
tions génériques dans la conception de mécanismes compliants qui vont au-delà de
l’application de la stabilisation cardiaque active.

2.4.1 Intégration du mécanisme de compensation dans le tube

Comme il a été remarqué précédemment, le fait de placer les éléments actifs
à l’extérieur du corps humain, en amont de la tige du stabilisateur, en conditionne
fortement la conception. Un tel placement permet de s’affranchir du problème de
stérilisation des éléments actifs. Les moments mécaniques subis par la structure
compliante sont cependant importants, ce qui nuit à sa compacité.

Une première solution pour réduire la taille du mécanisme de compensation
consiste à se placer au plus près de la perturbation. Cela implique d’intégrer le
mécanisme de compensation directement dans la tige du stabilisateur. L’utilisation
d’éléments piézoélectriques intégrés à l’outil chirurgical semble possible puisque
les sondes transœsophagiennes en comportent, par exemple. De plus, si l’on en-
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veloppe l’actionneur d’une protection en polymère biocompatible, la stérilisation
de l’outil chirurgical reste toujours possible [Rebello 2004]. En chirurgie mini-
malement invasive (CMI) [Cappelleri 2000], des actionneurs piézoélectriques bi-
morphes ont déjà été envisagés pour la réalisation d’une pince, directement en
contact avec le tissu biologique. Nous considérons donc la possibilité d’intégrer
un actionneur piézoélectrique au sein du stabilisateur comme une première voie
d’investigation d’un nouveau stabilisateur actif.

Un simple prédimensionnement montre que parmi les actionneurs piézoélec-
triques cylindriques disponibles, seuls ceux ayant un diamètre de 7 mm sont com-
patibles avec les exigences de performances qu’impose la stabilisation cardiaque
(annexe A). Le diamètre de la tige du stabilisateur ne peut excéder 12 mm. Dans
[Choi 2005], un dispositif compliant à architecture parallèle, actionné par trois ac-
tionneurs piézoélectriques placés en parallèle, a été proposé pour un contexte voi-
sin, celui de la compensation des tremblements de la main (figure 2.9). Dans notre
cas, au regard des diamètres des actionneurs et de la tige, un tel agencement ne peut
être retenu.



FIGURE 2.9 – Dispositif de compensation des tremblements de la main à base d’un
mécanisme à architecture parallèle actionné par trois actionneurs piézoélectriques
placés en parallèle [Choi 2005].

L’agencement à privilégier est donc un placement des actionneurs l’un der-
rière l’autre dans la tige. L’actionnement d’un unique mécanisme compliant à deux
degrés de liberté n’est pas possible avec un tel agencement des actionneurs piézo-
électriques. En effet, comme l’illustre la figure 2.10, il est difficilement concevable
de réaliser une chaîne cinématique entre le second actionneur et le mécanisme à
cause du peu de matière « disponible».

La seule solution envisageable est donc de décomposer le mécanisme de com-
pensation en deux étages, chacun réalisant la compensation selon une des deux
directions requises, comme illustré sur la figure 2.11.

Chaque mécanisme de compensation doit transformer le déplacement de l’ac-
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FIGURE 2.10 – Mise en évidence de la difficulté de réaliser une chaîne cinéma-
tique entre le second actionneur piézoélectrique et le mécanisme de compensation
compliant.














FIGURE 2.11 – Agencement retenu consistant à placer deux mécanismes de com-
pensation compliants à un degré de liberté en série dans la tige du stabilisateur.
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tionneur, réalisé selon l’axe de la tige du stabilisateur, en un déplacement situé
dans un plan perpendiculaire. Les mécanismes de transformation de mouvement
existants dans la littérature sont nombreux [Su 2001, Lobontiu 2003b, Liu 2006,
Claeyssen 2007, Ueda 2010]. Une difficulté majeure réside dans la synthèse di-
mensionnelle, afin d’assurer que le mécanisme puisse être intégré à la tige, qu’il
supporte les contraintes mécaniques dues à la tâche de stabilisation, et qu’il soit
réalisable sur un plan technologique. Une simple démarche de conception de type
essais-erreurs ne peut suffire pour identifier une solution satisfaisante. Dans cette
première approche, il est nécessaire d’identifier une méthode d’optimisation de mé-
canisme compliant adaptée à notre contexte. Il s’agit de la première problématique
abordée dans ce manuscrit, en partant du problème d’intégration de la partie active
du stabilisateur dans sa tige.

2.4.2 Réduction de la taille du mécanisme de compensation en
amont de la tige

Une alternative à l’intégration du mécanisme dans la tige est de conserver le dis-
positif actif à l’extérieur du corps humain, mais en réduisant son encombrement.
L’architecture du Cardiolock II, de type série, n’est pas très favorable à sa com-
pacité. Les structures parallèles sont par ailleurs généralement considérées comme
disposant de meilleures propriétés de rigidité. La deuxième voie de développement
consiste donc à réaliser une architecture de stabilisateur qui s’appuie sur l’emploi
de mécanismes parallèles.

Nous devons pouvoir contrôler la tige du stabilisateur selon au moins deux de-
grés de liberté, comme précisé en section 2.3. Réaliser une architecture parallèle
spatiale reste délicat dans le cas de structures compliantes. En microfabrication,
la réalisation de mécanismes en trois dimensions pose également problème et la
stratégie communément adoptée consiste à réaliser le mécanisme dans un plan puis
de l’extraire de ce plan [Choueifati 2007, Lusk 2008a]. Cette stratégie de fabrica-
tion peut être étendue à l’échelle macroscopique. Un usinage dans le plan reste
simple, et de coût réduit. Les mécanismes émergents d’un plan (Lamina Emergent
Mechanisms) sont basés sur ce principe (figure 2.12) et suscitent actuellement
un grand intérêt [Jacobsen 2007, Andersen 2009, Jacobsen 2009, Ferrell 2011,
Wilding 2012a] .

La possibilité d’appliquer ce principe à des mécanismes émergents d’un plan
réalisés à partir de plusieurs plans a également été étudiée récemment. Les diffé-
rents plans peuvent alors être utilisés en série ou en parallèle pour la réalisation
du mécanisme émergent final [Gollnick 2011] (figure 2.13) ou bien être utilisés en
combinant différents matériaux jouant soit le rôle de l’élément rigide soit le rôle de
l’élément flexible, comme pour la conception d’un robot hexapode [Hoover 2008]
(figure 2.14).
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(a) Mécanisme à quatre barres dans le
plan.

(b) Mécanisme à quatre barres sorti du
plan.

FIGURE 2.12 – Principe des mécanismes émergents d’un plan [Andersen 2009].

(a) Agencement en série de plusieurs
mécanismes émergents d’un plan.

(b) Agencement en parallèle de plusieurs mé-
canismes émergents d’un plan.

FIGURE 2.13 – Combinaison de plusieurs mécanismes émergents d’un plan
[Gollnick 2011].
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FIGURE 2.14 – Robot hexapode fabriqué dans un plan et composé de matériaux
rigides et flexibles.

À ce stade, les mécanismes émergents sont de premières tentatives qui illus-
trent le principe de la démarche, mais où ni la modélisation des rigidités trans-
verses, ni le comportement du matériau lors de l’extraction, ni une métho-
dologie pour réaliser l’extraction ne sont considérés. Le problème des rigidi-
tés transverses est d’ailleurs uniquement abordé à travers l’étude de nouvelles
géométries de liaisons compliantes pour les mécanismes émergents d’un plan
[Jacobsen 2009, Ferrell 2011, Wilding 2012b]. La modélisation tridimensionnelle
de mécanismes parallèles compliants conçus dans le plan est donc encore peu abor-
dée.

Dans le cas d’un outil de chirurgie minimalement invasive (CMI) comme le
stabilisateur cardiaque, la longueur de la tige ne peut pas être modifiée. La géo-
métrie oblongue de la tige peut alors être exploitée comme levier amplificateur de
mouvements. En choisissant, par exemple, d’orienter la tige dans un premier plan
et de l’actionner dans un second plan, il est alors possible d’avoir un grand facteur
d’amplification du fait de la proximité de ces deux plans, comme illustrée dans la
figure 2.15.

Dans cette approche, il s’agit donc de concevoir des mécanismes compliants
qui puissent être fabriqués dans un plan et qui aient les propriétés de rigidité adé-
quates. En effet, la conception de mécanismes compliants dans le plan amène assez
naturellement à choisir des architectures de mécanismes parallèles pour leurs pro-
priétés de rigidités intéressantes, mais qui peuvent présenter des singularités dans
la configuration plane (figure 2.12 et figure 2.13). On peut alors se demander si
les singularités des mécanismes parallèles sont plutôt un inconvénient ou un avan-
tage dans la conception de mécanismes compliants. Ainsi, la prise en compte des
singularités des mécanismes parallèles dans la conception de mécanismes com-



20 Chapitre 2. Positionnement et contributions







  


FIGURE 2.15 – Utilisation de structures planes et du bras de levier de la tige pour
la réduction du mécanisme de compensation actif en amont du stabilisateur.

pliants plans constitue un second volet d’étude de cette thèse composé de deux
chapitres (chapitre 4 et chapitre 5). Dans le chapitre 4, nous proposons une dé-
marche de conception de mécanismes parallèles compliants pouvant être fabriqués
dans le plan au voisinage de la configuration singulière. Dans le chapitre 5, nous
proposons une démarche de conception de mécanismes compliants exploitant la
singularité des mécanismes parallèles.

2.5 Problématiques de conception en robotique chi-
rurgicale

En robotique chirurgicale, les outils doivent être les plus petits possible tout en
ayant de grandes dynamiques de fonctionnement. À cela s’ajoute la nécessité de
pouvoir les stériliser ce qui contraint les choix de solutions de conception. Pour ces
raisons, l’utilisation de mécanismes compliants combinés à des actionneurs piézo-
électriques nous semble particulièrement adaptée en CMI. [Kota 2005, Choi 2005,
Huang 2006, Savall 2006] ont bien perçu les avantages des structures compliantes
pour des applications médicales. En effet, l’utilisation de structures monolithiques
offre de nombreux avantages par rapport aux mécanismes à corps rigides tels que
l’absence de jeu, l’absence de lubrification l’absence de débris dû aux frottements,
une microfabrication plus simple, une stérilisation plus simple et une fabrication
bon marché autorisant un usage unique.

La figure 2.16 illustre différentes applications de mécanismes compliants pour
la conception de petits outils chirurgicaux minimalement invasifs, difficilement
réalisables par microassemblage, tels qu’un poignet compliant pour micropince
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[Sieklicki 2009], une micropince compliante [Bok Hong 2012] ou bien un micro-
capteur compliant à 3 axes pour la palpation de tissus [Puangmali 2012].

(a) Poignet compliant pour
micropince [Sieklicki 2009].

(b) Demi-micropince com-
pliante [Bok Hong 2012].

(c) Microcapteur compliant à
3 axes [Puangmali 2012].

FIGURE 2.16 – Mécanismes compliants pour des outils chirurgicaux minimalement
invasifs.

Aujourd’hui, les limites en termes de conception de mécanismes compliants
pour la robotique chirurgicale sont semblables que ce soit pour la micropince
compliante d’un robot chirurgicale ou l’actionnement de la tige de stabilisateur
cardiaque. Les contraintes de conception sont imposées par les dimensions inva-
riantes du trocart par lequel passent les outils. Le niveau d’efforts atteint lors de
l’utilisation impose de trouver un compromis entre leur taille et leur rigidité. Les
démarches de conception développées dans cette thèse avec l’exemple du stabilisa-
teur cardiaque s’appliquent donc de façon générale à la conception de mécanismes
compliants pour la robotique chirurgicale.

Dans les deux approches que nous avons proposées se pose la question de la
démarche de conception. Les mécanismes compliants sont des mécanismes par-
ticuliers en raison de leur structure monolithique. Ils fonctionnent autour d’une
configuration donnée et ne peuvent sortir de cette configuration sans actionnement.
Leur modélisation ainsi que leur optimisation requièrent par conséquent une mé-
thode de conception adaptée.

2.6 Méthode de conception de mécanismes com-
pliants

Trois approches ont principalement été proposées pour la conception et l’op-
timisation de mécanismes compliants : l’optimisation topologique, la construction
par blocs élémentaires et l’approche cinématique. Nous décrivons ici le principe de
chaque approche, et choisissons l’approche qui nous paraît la plus appropriée dans
notre contexte.
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2.6.1 Optimisation topologique

L’optimisation topologique a d’abord été considérée afin d’optimiser la répar-
tition de matière dans une structure [Bendsoe 1988]. La méthode d’homogénéisa-
tion utilisée alors évolue ensuite vers une méthode d’optimisation dite SIMP (Solid
Isotropic Material with Penalisation) [Bendsoe 1989, Zhou 1991, Bendsoe 2006].
Le principe consiste à répartir une quantité de matière fixe dans un espace fixe
de manière à maximiser la rigidité de la structure pour un chargement donné.
L’avantage principal de cette méthode est qu’elle est très simple à implémenter
[Sigmund 2001]. Le résultat varie cependant selon la résolution du domaine discré-
tisé considéré. Il faut gérer les singularités telles que des motifs en damier («che-
ckerboard ») qui peuvent apparaître et la prise en compte des contraintes méca-
niques reste complexe [Duysinx 1998, Bruggi 2012, Lee 2012].

Une seconde méthode d’optimisation topologique, appelée ESO (Evolutionary
Structural Optimization), est basée sur l’enlèvement de matière [Xie 1993]. Le
principe consiste à retirer autant de matière que possible à un volume de matière de
départ sous chargement sans que cela affecte la structure. Cette méthode est tou-
jours utilisée aujourd’hui et a évolué en BESO (Bi-directional Evolutionary Struc-
tural Optimization) où la matière peut-être enlevée comme ajoutée [Xie 2011]. Les
avantages de cette méthode par rapport à la méthode SIMP, sont que la quantité de
matière de la structure finale n’est pas fixée à l’avance et que les singularités, telles
que les motifs en damiers, sont mieux gérées.

Une troisième méthode d’optimisation topologique est la méthode des courbes
de niveau (level set based method) [Sethian 2000]. Le principe consiste à faire évo-
luer le domaine initial composé d’un motif régulier vers le motif de la structure
finale. Pour ce faire, on considère que le domaine initial, c’est-à-dire le motif ini-
tial, correspond aux lignes de niveau 0 d’une courbe que l’on va faire évoluer jus-
qu’à trouver la structure finale, c’est-à-dire le motif final, qui répond au problème
posé. Le motif initial est généralement composé de trous espacés régulièrement qui
peuvent s’agrandir, disparaître et fusionner entre eux. Les avantages principaux de
cette méthode par rapport à la méthode SIMP sont l’absence de singularité de type
damier et une meilleure gestion des contraintes mécaniques et des efforts appli-
quées sur la structure. L’inconvénient majeur de cette méthode est son temps de
convergence par rapport à la méthode SIMP [Guo 2010].

Enfin, une dernière méthode concerne l’optimisation de structures de types
treillis [Baumann 2005, Rahami 2008, Mela 2012]. Le domaine de départ est un
ensemble discret de barres que l’on va chercher à optimiser en supprimant les
barres superflues. L’avantage de cette méthode est que le comportement des struc-
tures treillis peut être plus facilement modélisé que dans le cas des méthodes pré-
cédentes, mais l’architecture finale ne sera évidemment pas aussi optimale.

L’optimisation topologique de structures a ensuite été étendue aux mécanismes
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compliants. Le problème consiste alors à optimiser deux critères antagonistes.
D’une part, le mécanisme doit être suffisamment flexible pour être fonctionnel et
d’autre part il doit être suffisamment rigide pour ne pas rompre. L’optimisation
topologique de mécanismes compliants a été proposée pour les quatre méthodes
présentées ci-dessus [Saxena 2007, Luo 2008, Jang 2009, Lin 2010, Ansola 2010,
Kaminakis 2012] comme l’illustre la figure 2.17.

(a) Optimisation avec la méthode SIMP
[Saxena 2007].

(b) Optimisation topologique avec la mé-
thode ESO [Ansola 2010].

(c) Optimisation topologique avec la mé-
thode des courbes de niveau [Luo 2008].

(d) Optimisation topologique de treillis
[Jang 2009].

FIGURE 2.17 – Optimisation topologique de mécanismes compliants.

Si l’optimisation topologique pour des mécanismes compliants permet de pro-
poser des architectures optimales pour une formulation donnée, cette approche pré-
sente néanmoins de nombreux inconvénients. Pour les méthodes de type SIMP et
ESO, un premier inconvénient est la nécessité de passer par une analyse par élé-
ments finis qui peut être implémentée à la main ou au moyen d’un solveur existant,
ce qui allonge le temps de calcul. Un second inconvénient, valable quelque soit
la méthode, est que les mécanismes compliants obtenus sont soit plans soit à un
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seul degré de liberté dans le cas tridimensionnel. Un troisième inconvénient est le
peu de choix dans les possibilités de géométries des domaines de départ servant
à l’initialisation. Enfin, un quatrième inconvénient est la difficulté de maîtriser la
faisabilité.

À ce stade, l’optimisation topologique de mécanismes compliants semble plu-
tôt adaptée à des problèmes simples et plans comme pour la conception de micro-
mécanismes. Dans notre cas, on souhaite, par exemple, concevoir un mécanisme
compliant à un degré de liberté pouvant être intégré dans une tige. Le domaine de
départ est cylindrique. La méthode des courbes de niveau semble peu adaptée et
la méthode SIMP exige de fixer la quantité de matière à utiliser ce qui n’est pas
optimal. La méthode ESO implique de discrétiser un cylindre en voxels, ce qui im-
pose une résolution fine et donc un calcul par éléments finis long. L’optimisation de
treillis n’est évidemment pas adaptée. Dans l’approche qui consiste à intégrer des
mécanismes compliants dans des plaques, nous souhaitons être en mesure d’ob-
tenir des mécanismes à plusieurs degrés de liberté dont les mouvements ne sont
pas nécessairement dans le plan de la plaque. De plus, nous souhaitons réaliser
un usinage dans le plan, ce qui est une contrainte forte dans le cas d’une optimi-
sation topologique tridimensionnelle. Enfin, avec une optimisation topologique, il
n’y a pas de connaissance a priori du résultat, ce qui ne permet pas de profiter des
connaissances des propriétés des mécanismes connus. Pour ces raisons, aucune des
méthodes d’optimisation topologique vue dans la littérature ne semble adaptée à
notre problème.

2.6.2 Approche de construction par blocs élémentaires

L’approche de construction par blocs consiste à utiliser un nombre limité
d’éléments connus (les blocs de constructions élémentaires) tels que des poutres
[DiBiasio 2012] ou des structures de type treillis [Grossard 2009] que l’on cherche
à agencer de façon optimale pour concevoir un mécanisme compliant. Le problème
d’optimisation est ainsi très simplifié. Néanmoins, cette approche, bien que plus
simple, limite également le champ d’applications du fait de la géométrie imposée
et du nombre limité d’éléments à disposition, comme le montre l’agencement de
poutres proposé par [DiBiasio 2012] à la figure 4.7 pour la conception d’une liaison
glissière. De même, la conception de mécanismes compliants au moyen de struc-
tures de types treillis de l’outil FlexIn développé par [Grossard 2009] augmente
certes le nombre de possibilités par rapport à celle à base de poutres, mais les
possibilités de formes sont limitées. Cette méthode est intéressante pour des pro-
blèmes particuliers tels que la microfabrication, où le procédé contraint le choix
de formes. Dans notre cas, cette méthode est trop restrictive dans les possibilités
offertes et n’est donc pas adaptée à la conception et l’optimisation de mécanismes
compliants dans une tige ou dans une plaque.
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FIGURE 2.18 – Optimisation topologique par blocs élémentaires type poutre
[DiBiasio 2012].













FIGURE 2.19 – Optimisation topologique par blocs élémentaires passifs ou actifs
de FlexIn [Grossard 2009].
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2.6.3 Approche cinématique de conception de mécanismes com-
pliants

Les deux approches précédentes permettent de réaliser un mécanisme sans
connaissances a priori du résultat final. Pourtant, de nombreuses architectures de
mécanismes ont été étudiées et peuvent servir de point de départ pour la concep-
tion de mécanismes compliants. L’approche cinématique consiste donc à raison-
ner à partir d’un mécanisme sélectionné dans la littérature pour ses propriétés,
afin de concevoir le mécanisme compliant au comportement cinématique équi-
valent. Chaque liaison du mécanisme rigide retenu est alors remplacée par une
liaison compliante, puis modélisée afin de pouvoir l’optimiser. Ce type de modéli-
sation est appelée Pseudo-Rigid Body Modeling (PRBM [Howell 2001]) et permet
d’utiliser les outils habituels de modélisation des mécanismes à corps rigides en
considérant en plus les raideurs des liaisons. Le mécanisme peut alors être dé-
crit par un ensemble de paramètres géométriques. Cette approche est largement
utilisée [Murphy 1996, Henein 2001, Howell 2001, Baker 2002, Luharuka 2007,
Tian 2010, Pucheta 2010, Bachta 2011b, Ouyang 2011, Xu 2011]. La figure 2.20
explicite la démarche. Par ailleurs [Hopkins 2010a, Hopkins 2010b, Hopkins 2011]
ont proposé un outil d’aide à la conception appelé Freedom And Constraint Topo-
logy (FACT) qui permet d’identifier des géométries de mécanismes. Une fois la
géométrie de mécanisme identifiée, la méthode PRBM peut être appliquée à ce
mécanisme afin de l’optimiser.

Dans le cas du stabilisateur cardiaque, nous souhaitons concevoir des méca-
nismes compliants dans une tige et dans des plaques. Plus généralement, la concep-
tion de mécanismes compliants pour des outils de CMI est très contrainte en rai-
son de leurs dimensions. Comme les mécanismes compliants fonctionnent autour
d’une configuration donnée, l’espace de travail est limité et le choix d’un méca-
nisme adéquat est donc facilité. De plus, nous souhaitons maîtriser la faisabilité
du mécanisme compliant lors de l’optimisation, ce qui est possible puisqu’on agit
directement sur les dimensions du mécanisme. Par conséquent, nous choisissons
d’utiliser l’approche cinématique qui permet un contrôle des paramètres géomé-
triques définissant le mécanisme.

Dans la conception de mécanismes compliants, les liaisons compliantes
peuvent être réalisées à partir d’amincissements localisés [Howell 2001,
Lobontiu 2003b] ou à partir de lames, qui sont intéressantes pour la réalisa-
tion de liaisons de type glissière [Trease 2004, Mackay 2012]. Les liaisons com-
pliantes à base d’amincissements localisés ont, par rapport aux lames, l’avantage
d’avoir un axe de rotation pouvant être considéré comme passant au centre de
la liaison [Howell 2001]. Inversement, les lames ont l’avantage de présenter une
meilleure répartition des contraintes mécaniques et sont plus adaptées pour de
grands déplacements [Mackay 2012]. Comme les lames nécessitent un certain en-
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FIGURE 2.20 – Méthode de conception par l’approche cinématique (figures ex-
traites de [Tian 2010, Zhang 2012]).
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combrement et qu’elles sont complexes à usiner, nous choisissons de réaliser les
liaisons compliantes à partir d’amincissements localisés. Il existe parmi les amin-
cissements localisés différentes géométries. Les principales sont à angles arrondis,
à angles droits, elliptiques et circulaires [Xu 2006]. Les amincissements circulaires
sont bien connus [Paros 1965]. Nous choisissons donc, dans cette thèse, d’utiliser
des amincissements circulaires pour la conception de mécanismes compliants.

2.7 Contributions de la thèse

Dans un premier temps, nous considérons la conception d’un mécanisme de
compensation pour la stabilisation cardiaque composé de deux mécanismes com-
pliants à un degré de liberté placés en série dans la tige du stabilisateur. Le nombre
de mécanismes à un seul degré de liberté compatibles avec une telle géométrie est
limité et la sélection d’une architecture en est donc simplifiée. Néanmoins, la géo-
métrie qu’impose la tige complique l’optimisation. L’optimisation de mécanismes
compliants est donc abordée dans le chapitre 3. Dans ce chapitre, nous présentons
un algorithme de colonie de fourmis modifié pour l’optimisation de mécanismes
compliants. La modélisation d’un mécanisme compliant intégré dans un tube est
ensuite validée expérimentalement. Puis, les performances d’un dispositif de com-
pensation intégré dans une tige sont présentées et discutées.

Dans un second temps, nous considérons la conception d’un mécanisme de
compensation à partir de plaques. Le choix d’architectures parallèles est privilégié
afin de garantir de bonnes propriétés de rigidité. Or, la configuration plane est pour
beaucoup de mécanismes parallèles une configuration singulière. On peut alors soit
exploiter le voisinage de la singularité soit se placer directement dans la singularité
et tirer profit des propriétés particulières de cette configuration.

Dans le chapitre 4, le mécanisme d’orientation du mécanisme de compensa-
tion, réalisé dans une plaque est d’abord considéré. Une démarche de conception
de mécanismes parallèles compliants travaillant au voisinage de la singularité est
présentée et discutée.

Dans le chapitre 5, nous nous intéressons à une liaison ayant des mobilités
hors du plan dans lequel elle doit être conçue. Nous proposons alors une démarche
de conception exploitant la singularité parallèle des mécanismes parallèles pour la
conception de nouvelles architectures de mécanismes compliants.
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3.1 Optimisation par algorithme de colonie de four-
mis

L’approche cinématique introduite dans le chapitre précédent nous amène à
modéliser un mécanisme compliant par un mécanisme équivalent à flexibilités lo-
calisées dont la géométrie est définie par un nombre discret de paramètres géo-
métriques. Le jeu de paramètres géométriques décrivant la géométrie et les flexi-
bilités localisées introduites doit être déterminé de façon à obtenir les meilleures
performances du mécanisme tout en respectant un ensemble de contraintes. Ces
contraintes sont imposées par le processus de fabrication retenu, les limites d’inté-
gration et par le matériau choisi. Les contraintes de fabrication imposent des inter-
valles d’évolution aux paramètres géométriques et peuvent donc être formulées de
manière simple. Les contraintes liées à l’intégration mettent en revanche en relation
les paramètres géométriques sous forme d’inéquations pouvant être linéaires ou
non linéaires. Par ailleurs, plusieurs configurations de mécanismes peuvent exister
sans qu’il y ait de continuité sur les paramètres géométriques pour passer de l’une
à l’autre. Les contraintes d’intégration conduisent donc à avoir un espace de solu-
tions non connexe, non convexe et de dimension égale au nombre de paramètres
géométriques décrivant le mécanisme. Une exploration d’un tel type de domaine
de solutions avec des fonctions d’optimisation basées sur les descentes de gra-
dient s’avère souvent peu adaptée [Kicinger 2005]. L’analyse par intervalle est une
approche intéressante puisque chaque paramètre géométrique est défini pour inter-
valle de valeurs fixe. Les inconvénients principaux de cette méthode sont que le
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temps de calcul augmente considérablement en fonction du nombre de paramètres
et que pour réaliser une implémentation efficace, l’utilisateur doit déjà bien maîtri-
ser l’outil [Merlet 2009]. Une méthode métaheuristique semble donc plus adaptée.

3.1.1 Les méthodes d’optimisation de mécanismes compliants

Dans la littérature, les mécanismes compliants modélisés par des corps pseu-
dorigides sont optimisés de différentes manières. Généralement, ces méthodes sont
propres au problème d’optimisation étudié et ne peuvent pas toujours être appli-
quées de façon générale. Par exemple, [Wang 2005] utilise une méthode de pro-
grammation non linéaire, [Lobontiu 2003b] utilise la fonction de Lagrange et les
conditions de Kuhn-Tucker, [Parkinson 2000] utilise la méthode de gradient ré-
duit (GRG) et [Ouyang 2011] utilise la méthode du plan expérimental de Taguchi.
[Xu 2011] a utilisé des méthodes métaheuristiques pour l’optimisation de méca-
nismes compliants, basées sur des algorithmes stochastiques imitant les comporte-
ments d’essaims (Particle Swarm Optimization), disponibles dans les outils d’opti-
misation de Matlab. Il n’existe donc pas de méthode d’optimisation de mécanisme
compliant appliquée de façon systématique.

Les algorithmes génétiques et évolutionnaires sont les méthodes d’optimisation
métaheuristiques les plus employées [Kicinger 2005, Ramadan 2008], mais le ré-
glage des paramètres internes reste délicat [Dorigo 2004]. L’algorithme de colonie
de fourmis introduit dans [Dorigo 1997] présente l’avantage de n’avoir que peu de
paramètres internes à régler. Il a par ailleurs été constaté que la sensibilité de l’op-
timisation à ces paramètres était faible. En conception mécanique, l’algorithme de
colonie de fourmis a donc été considéré [Kaveh 2008, Luh 2009] pour l’optimisa-
tion topologique de structures et pour la conception de systèmes mécatroniques.
Il n’a jamais été utilisé cependant, à notre connaissance, pour l’optimisation de
mécanismes compliants modélisés par des corps pseudorigides.

3.1.2 Principe de l’algorithme de colonie de fourmis proposé

Revenons, sur le principe de l’algorithme de colonie de fourmis, désigné par
l’acronyme anglais ACO pour ant colony optimization que nous utiliserons dans
la suite. À l’origine, le principe de l’ACO repose sur une expérience menée par
[Deneubourg 1989, Deneubourg 1990]. Dans cette expérience, des fourmis ont la
possibilité depuis leur nid d’atteindre par deux chemins de longueurs différentes
une source de nourriture. Au bout d’un certain temps, toutes les fourmis empruntent
le chemin le plus court. Il a été constaté que les fourmis marquent leur chemin au
moyen d’un marqueur chimique, une phéromone. Le mécanisme naturel d’optimi-
sation est alors basé sur le dépôt par les fourmis de la phéromone qui s’évapore au
cours du temps. Ainsi, un trajet qui se parcourt rapidement favorise une concentra-
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tion élevée de phéromone. Une fourmi se trouvant face à plusieurs chemins mar-
qués de phéromone préfèrera celui dont l’intensité de phéromone est la plus forte,
qui à son tour y déposera de la phéromone. L’évaporation de la phéromone per-
met donc d’oublier les chemins peu optimaux au profit du meilleur et de trouver
rapidement une solution alternative optimale face à une perturbation.

L’ACO a donc d’abord été proposé par [Dorigo 1997] pour répondre à des pro-
blèmes combinatoires discrets tels que des problèmes de routage [Dorigo 1999] où
l’analogie avec le comportement des fourmis est directe. En combinatoire, un tra-
jet peut être vu comme une séquence de points de passage par lesquels les fourmis
doivent passer pour joindre la source de nourriture depuis le nid. Comme le pro-
blème est discret, à chaque point de passage, les possibilités de points de passages
suivants sont connues. La probabilité pour une fourmi de choisir le point de pas-
sage suivant dépend du taux de phéromone artificiel attribué à chacun, défini par la
qualité du trajet évalué à l’itération précédente.

Dans le cas des problèmes à paramètres continus, les combinaisons de jeux de
paramètres sont infinies. L’algorithme de colonie de fourmis a donc dû être adapté
aux problèmes continus [Socha 2008, Blum 2005]. Afin de rester fidèle au principe
de l’ACO discret, l’action locale de la phéromone pour un paramètre est simulée
par l’utilisation d’une loi gaussienne.

L’ACO continu proposé par [Socha 2008] fonctionne alors de la manière sui-
vante pour un problème à n paramètres :

– Dans un premier temps, k solutions sont générées afin d’initialiser l’al-
gorithme. Ces solutions sont enregistrées dans une matrice illustrée en fi-
gure 3.1a auxquelles sont associés la performance de la solution et un poids
dépendant de cette performance.

– Dans un second temps, de nouvelles solutions vont être générées à partir de
celles obtenues à l’itération précédente. Pour la construction d’une solution,
le premier paramètre S1 est calculé en choisissant d’abord dans la liste des
k solutions une des k valeurs du paramètre S1 avec une probabilité liée à la
performance de la solution à laquelle il appartient. Pour le premier paramètre
S1, le paramètre Sl

1 a été retenu par exemple. La loi gaussienne gl
1 associée au

paramètre Sl
1 est calculée à partir du paramètre lui-même qui joue le rôle de la

moyenne et de l’ensemble des valeurs du premier paramètre Sk
1 pour calculer

l’écart-type. L’ensemble des lois gaussiennes est représenté en figure 3.1b
pour k = 5 cette loi gaussienne permet de générer une nouvelle valeur de S1.

– On répète cette étape pour S2 jusqu’à Sn.
– On obtient ainsi une nouvelle solution [S1...Sn]
– Si cette solution est plus performante que la pire des solutions enregistrées,

elle la remplace.
On notera que [Socha 2008] introduisent deux paramètres internes à son algo-

rithme. L’un agit sur la probabilité de choisir l’une des lois gaussiennes associées à
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(a) Mise en mémoire des solutions générées.


    





(b) Lois gaussiennes pour un paramètre avec k = 5.

FIGURE 3.1 – Illustrations de la mise en mémoire des solutions et des lois gaus-
siennes pour un paramètre avec k = 5 pour l’algorithme de colonie de fourmis
continu proposé par [Socha 2008].
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chaque paramètre et favorise donc l’élitisme ou le mélange. L’autre paramètre agit
sur l’écart-type et permet d’ajuster par conséquent le profil des lois gaussiennes
autour de chaque paramètre.

Nous proposons ici une nouvelle adaptation de l’algorithme de colonie de four-
mis. En effet, l’algorithme proposé par [Socha 2008] explore simultanément plu-
sieurs trajets et autorise les croisements entre eux. Dans notre contexte, le problème
est tellement contraint qu’un croisement n’aboutit que très rarement à une solu-
tion respectant les contraintes énoncées. Ainsi, puisque les croisements ne sont pas
performants une exploration en parallèle de solutions n’est plus nécessaire. L’ex-
ploration est donc faite de façon séquentielle. De plus nous proposons d’utiliser,
en plus des lois gaussiennes, des lois uniformes qui permettent de simuler de diffé-
rentes façons la phéromone. L’algorithme de colonie de fourmis proposé pour notre
problème est donc composé de trois étapes (figure 3.2).

Étape 1 - Initialisation. L’algorithme explore l’ensemble du domaine de so-
lutions afin de trouver au moins une solution respectant toutes les contraintes sur
les paramètres géométriques. Afin d’initialiser plus rapidement l’algorithme, on
recherche d’abord des solutions respectant une partie des contraintes pour ensuite
rechercher localement celles qui respectent toutes les contraintes. Cette étape est
répétée jusqu’à ce qu’une solution respectant toutes les contraintes soit trouvée.

Étape 2 - Exploration. À partir de la solution trouvée à l’itération précédente,
l’algorithme explore le voisinage de cette solution. Pour ce faire, chaque paramètre
composant une nouvelle solution est généré selon une loi uniforme dans un inter-
valle réduit, centré sur la valeur du paramètre de la solution trouvée à l’itération
précédente. L’intervalle réduit, qui peut être vu comme un rayon d’exploration, est
défini en pourcentage de l’intervalle complet. L’exploration se fait d’abord à rayon
constant. La meilleure solution trouvée devient la solution de référence et toutes
les autres sont abandonnées. Lorsqu’aucune évolution n’est détectée, on agrandit
le rayon d’exploration, afin de quitter éventuellement un minimum local. À chaque
fois que l’agrandissement du rayon d’exploration a permis de progresser, on revient
au rayon d’exploration de référence. Lorsque le rayon d’exploration maximal est
atteint, on réduit la taille du rayon d’exploration à partir du rayon d’exploration de
référence. À chaque fois que la réduction du rayon d’exploration a permis de pro-
gresser, on revient au rayon d’exploration de référence. Si une progression entre le
début et la fin de la deuxième étape est enregistrée, toute l’étape est répétée.

Dans cette étape, l’évaporation de la phéromone artificielle est simulée et par
l’abandon de toutes les solutions pour la meilleure et par la variation du rayon d’ex-
ploration. En effet, dans la nature, une fourmi parcourant un chemin sans nourriture
au bout, déposera moins de phéromone. De même, s’il est trop long, la phéromone
aura tendance à s’évaporer. Ce chemin aura donc peu de chance d’être emprunté
par d’autres fourmis. Son évaporation complète est simulée par l’abandon de toutes
les solutions générées autres que la meilleure. Lorsqu’un chemin commence à être
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emprunté par des fourmis parce qu’il y a quelque chose d’intéressant au bout, le
taux de phéromone est encore peu élevé et donc toutes les fourmis ne se limitent pas
à parcourir ce même chemin, mais explorent son voisinage. Ce voisinage s’agrandit
si le chemin parcouru n’est pas optimal, puisque la phéromone tend à s’évaporer.
De l’autre côté, la phéromone attire les fourmis, donc certaines vont se concentrer
sur le meilleur chemin marqué de phéromone. La réduction du rayon d’exploration
simule cette exploration autour d’un même chemin.

Étape 3 - Collaboration. À partir de la solution trouvée à l’itération précé-
dente, l’algorithme génère localement un ensemble de solutions afin de créer un
profil de solutions. À partir de ce profil de solutions, une loi gaussienne pour cha-
cun des paramètres peut être définie. Chaque loi gaussienne est créée à partir de la
moyenne et l’écart-type des paramètres pondérés par la performance de chaque so-
lution. Cette étape simule la collaboration des fourmis pour concentrer et affiner la
recherche autour de la solution optimale. Cette étape est répétée jusqu’à ce que les
valeurs des écarts-types associés à chaque paramètre soient sous un seuil de valeur.
Ici, la concentration de phéromone est simulée par la pondération des écarts-types
et des moyennes en fonction des performances des solutions.

À l’état naturel, une fois que le chemin est marqué d’un taux élevé de phéro-
mone, les fourmis se concentrent dessus et la phéromone ne s’évapore plus. C’est
l’effet catalyseur mis en évidence par [Deneubourg 1989, Deneubourg 1990]. Le
trajet évolue par l’évolution commune des fourmis et non plus par la contribution
d’une seule fourmi. La loi gaussienne simule la contribution de toutes les fourmis
dans leur progression sur le chemin devenant de plus en plus optimal.

3.2 Application de la méthode de conception

3.2.1 Démarche

Dans ce chapitre, nous considérons, pour le problème de la conception d’un
stabilisateur cardiaque actif, l’approche consistant à intégrer deux mécanismes à
un degré de liberté en série au sein de la tige tubulaire du stabilisateur. Dans cette
section, la méthode de conception, décrite en figure 2.20 et qui utilise l’ACO pro-
posé, est appliquée pour déterminer dans un premier temps les performances que
l’on peut atteindre avec cette approche en réalisant l’optimisation de chaque mé-
canisme séparément. Pour l’un des mécanismes, l’effort cardiaque auquel il faut
s’opposer est égal à 5 N. Pour l’autre, l’effort est égal à 1,7 N (voir chapitre 2).
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FIGURE 3.2 – Principe de l’ACO .
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3.2.2 Sélection d’un mécanisme

Du fait de la géométrie de la tige, d’une longueur de 250 mm pour un diamètre
n’excédant pas 12 mm, les mécanismes ayant une architecture oblongue doivent
être privilégiés. Le mécanisme recherché doit transformer le mouvement généré
par l’actionneur piézoélectrique selon la direction de la tige en un mouvement per-
pendiculaire à son axe, au niveau de l’extrémité du stabilisateur.

Un actionneur piézoélectrique exploitant au maximum le volume disponible
dans une tige de diamètre de 12 mm offre un déplacement maximal de 60 µm
(données Physik Instrumente, actionneur P-007.40). L’actionneur possède alors un
diamètre de 7 mm et une longueur de 54 mm. Le déplacement est très insuffisant
puisque l’amplitude de déplacement que l’on cherche à produire est de 1 mm. Il
faut donc concevoir un mécanisme compliant capable d’amplifier l’élongation de
l’actionneur piézoélectrique afin de compenser les déflexions engendrées par l’ef-
fort cardiaque.

Le mécanisme d’amplification le plus simple que l’on puisse envisager est de
type levier [Yang 1996, Su 2001, Jouaneh 2003]. Il peut présenter une géométrie
oblongue compatible avec la géométrie de la tige. L’inconvénient de ce mécanisme
est qu’il ne possède qu’une seule liaison, ce qui limite sa rigidité face aux sollici-
tations des efforts cardiaques. Un simple prédimensionnement montre par ailleurs
qu’il n’est pas possible de trouver une architecture de mécanisme qui permette une
amplification suffisante et pour laquelle les contraintes mécaniques lors de l’ac-
tionnement soient compatibles avec l’utilisation d’un matériau comme un acier
inoxydable.

Pour améliorer la rigidité et limiter le niveau de contraintes, il est né-
cessaire de considérer des mécanismes possédant une chaîne cinématique fer-
mée. Il est alors possible d’exploiter les comportements cinématiques non li-
néaires de certaines configurations de mécanismes afin d’avoir un meilleur rap-
port entre les dimensions du mécanisme et ses performances d’amplification
[Tanikawa 1999, Lobontiu 2003b, Kim 2004, Juuti 2005, Jiang 2006, Liu 2006,
Ma 2006, Ueda 2008, Bachta 2009, Kommepalli 2009]. Dans la littérature, il existe
une multitude de mécanismes à un degré de liberté ayant un comportement ci-
nématique intéressant. Deux mécanismes sont particulièrement intéressants à la
fois pour leur architecture simple et leur géométrie compatible avec celle de la
tige. Le premier est le mécanisme de Scott-Russell [Tian 2009] capable de trans-
former un déplacement en un déplacement perpendiculaire comme l’illustre la fi-
gure 3.3a. Son architecture est compatible avec la géométrie oblongue de la tige
lorsque celui-ci est utilisé dans une configuration proche de la singularité qui appa-
raît lorsque α = 0. Autour de cette configuration, il est théoriquement possible de
générer un facteur d’amplification égal à 1

tanα , qui peut donc être très élevé lorsque
α tend vers 0. Le second mécanisme qui nous paraît intéressant est le mécanisme
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à quatre barres [Furukawa 1995, Kota 1999, Parkinson 2001, Pei 2009, Sitti 2003].
Sa structure en chaîne fermée le rend très intéressant pour obtenir une répartition
distribuée des contraintes dans les liaisons. Dans certaines configurations, comme
celle illustrée en figure 3.3b, le mécanisme quatre barres est également capable de
générer de grands facteurs d’amplifications. Pour ces deux mécanismes, une pre-
mière analyse montre qu’il est envisageable de les réaliser sous forme de structures
compliantes intégrées à la tige, comme proposé à la figure 3.4.







(a) Mécanisme Scott-Russell.



 

(b) Mécanisme quatre barres.

FIGURE 3.3 – Sélection d’un mécanisme.

Réaliser une liaison glissière compliante étant délicat, la représentation effec-
tuée en figure 3.4 du mécanisme de Scott-Russell est obtenue en remplaçant la
liaison glissière par un segment en liaison pivot, dont le mouvement en son extré-
mité peut être considéré comme une translation pour des petits déplacements. On
peut constater que l’inconvénient du mécanisme de Scott-Russell est la difficulté
de répartir de façon homogène la matière sur chaque barre du mécanisme. De plus,
certains éléments sont sollicités en compression et risquent d’être soumis à des
phénomènes de flambage.

Pour un mécanisme à quatre barres, il est plus aisé d’envisager une réalisation
sous forme compliante avec une répartition de matière compatible avec la géomé-
trie tubulaire de la tige, comme l’illustre la figure 3.4b. De plus, une intégration
de l’actionneur piézoélectrique à l’intérieur du mécanisme permet de solliciter en
traction l’ensemble de ses éléments et permet d’en accroître la compacité. Pour
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(a) Intégration dans la tige d’un mécanisme de Scott-Russell compliant.













(b) Intégration dans la tige d’un mécanisme quatre barres compliant.

FIGURE 3.4 – Intégration des mécanismes.
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ces raisons, le mécanisme quatre barres est retenu pour réaliser l’amplification de
l’actionneur piézoélectrique.

3.2.3 Modélisation du mécanisme compliant

3.2.3.1 Modèle géométrique

Comme nous avons choisi d’utiliser des amincissements circulaires, les défor-
mations du mécanisme quatre barres compliant se concentrent au niveau des amin-
cissements uniquement. Chaque liaison peut alors être vue comme une liaison pivot
ayant une raideur non nulle (figure 3.5).












FIGURE 3.5 – Modélisation du mécanisme 4-barres.

Nous souhaitons exploiter le modèle cinématique représenté en figure 3.4b.
Cela suppose que les barres connectant les liaisons pivots compliantes restent indé-
formables. Il faut, en conséquence, garantir une section suffisante à chaque barre,
et l’on impose, dans ce but, que les points B et D sont dans le plan médian de la
tige. On peut donc considérer le modèle cinématique du mécanisme à quatre barres
présenté en figure 3.6.

Les paramètres géométriques définissant le mécanisme sont les longueurs des
barres L0, L1, L2, L3, L4 et L5 (figure 3.6). L’actionneur piézoélectrique étant intégré
entre les points E et B, la distance entre ces points correspond à la longueur de
l’actionneur, soit LP + e avec e la valeur de l’élongation. Le déplacement vertical
d au point F du mécanisme est le déplacement qui est pour nous le déplacement
en sortie du mécanisme. Le modèle géométrique consiste donc à établir la relation
entre l’élongation e et le déplacement d d = f (e).

Pour établir le modèle géométrique, on considère d’abord la fermeture de
chaîne ABED (figure 3.6). Les points A, B et E étant fixes et connus à partir des
longueurs L0, L1 et LP, on détermine facilement la position du point D en fonction
de l’élongation e en projetant les relations de fermeture de chaîne sur les axes x et
y (annexe B.1).
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(a) Mécanisme quatre barres en configuration initiale.


 



















 




(b) Mécanisme quatre barres en configuration finale.

FIGURE 3.6 – Modélisation géométrique du mécanisme quatre barres.

Si la position du point D est connue, il est possible de déterminer la position du
point C en considérant la fermeture de la chaîne ABCD. Comme le point F appar-
tient à la barre BC, les distances entre B, C et F sont constantes. On détermine ainsi
les coordonnées cartésiennes du point F . Le déplacement vertical du point F est
le déplacement qui va permettre la réalisation de la compensation. Nous cherchons
donc à maximiser la variation de l’ordonnée du point F .

Le déplacement d peut être exprimé par :

d = L0 × sin(α0)−L1 × sin(α1)+L5 × sin(α2 −α20) (3.1)

avec α1 et α2 fonction de l’élongation e (annexe B.1).

3.2.3.2 Modélisation de la raideur des liaisons compliantes

Sous sollicitation de l’actionneur et du cœur, le mécanisme compliant va at-
teindre une configuration d’équilibre qui dépend de la raideur en rotation des liai-
sons compliantes. Il s’agit donc d’exprimer la raideur de chaque liaison, pour en-
suite en déduire la raideur résultante du mécanisme.

La raideur des amincissements circulaires à section rectangulaire peut être dé-
crite à partir de la connaissance de trois paramètres géométriques : le rayon r,
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l’épaisseur t et la largeur w de l’amincissement ; et elle s’écrit [Schotborgh 2005] :

K =
E.w.t2

12

(

−0.0089+1.3556

√

t

2.r
−0.5227

t

2.r

)

(3.2)

avec K la raideur de la liaison, E le module d’Young.
Nous approximons la section des liaisons à des sections rectangulaires. Le

rayon r et l’épaisseur t des liaisons sont des paramètres géométriques propres
à chaque liaison. Leur largeur w dépend en revanche de l’épaisseur du tube T .
Comme les points B et D sont dans le plan médian, leurs largeurs wB et wD sont
considérées égales à T . Par contre, selon la position des points A ou C, l’expression
de la largeur de ces liaisons se calcule différemment puisque, si la distance H des
points A ou C avec l’axe du tube respecte H ≤ R−T , alors,

wA =
√

R2 −H2
A −
√

(R−T )2 −H2
A

wC =
√

R2 −H2
C −
√

(R−T )2 −H2
C

(3.3)

sinon
wA =

√

R2 −H2
A

wC =
√

R2 −H2
C

(3.4)

FIGURE 3.7 – Variation des largeurs des liaisons compliantes en A et C en fonction
de leur position dans le tube.

À partir de la connaissance de la géométrie de chaque liaison, il est donc pos-
sible d’estimer la raideur K qui la caractérise. Le moment de flexion N nécessaire
à une rotation d’angle θ peut alors s’écrire :

N = K.θ (3.5)

Pour le mécanisme, l’angle θ peut être écrit en fonction de l’élongation e de l’ac-
tionneur piézoélectrique, qui est maintenant connue grâce au modèle géométrique
établi précédemment (annexe B.2).
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FIGURE 3.8 – Modélisation par les corps pseudorigides du mécanisme quatre
barres soumis aux chargements extétérieurs.

3.2.3.3 Modèle statique

Une étude statique dans le plan permet d’établir le lien entre l’effort produit par
l’actionneur FP, l’effort cardiaque FC et la configuration du mécanisme à l’équi-
libre. En isolant les solides du système, on peut mettre en place un système de neuf
équations (annexe B.3) :

XA +XB = 0

YA +YB = 0

NA +NB +L1 × (XA × sin(α1)−YA × cos(α1)) = 0

−XB +XC +FP × cos(αP) = 0

−YB +YC −FP × sin(θ)+FC = 0

−NB +NC +L2 × (XC × sin(α2)−YC × cos(α2))+FC ×L5 × cos(α20 −α2) = 0

−XC +XD = 0

−YC +YD = 0

−NC +ND +L3 × (XD × sin(α3)−YD × cos(α3)) = 0
(3.6)

avec XA, YA les deux composantes selon x et y de la résultante du torseur d’action
de la barre 0 sur la barre 1 au niveau de la liaison A. NA la composante selon z du
moment du torseur d’action de la barre 0 sur la barre 1 au niveau de la liaison A
qui est connue (équation (3.5)). Il en est de même pour les liaisons B, C et D.

Le problème est isostatique puisqu’il y a neuf inconnues pour neuf équations.
Les neuf inconnues sont les huit composantes des résultantes des torseurs d’action
entre les barres et FP, l’effort que doit produire l’actionneur piézoélectrique qui
dépend de e que l’on cherche. L’actionneur piézoélectrique se comporte comme un
ressort actif. En effet, lorsqu’il s’allonge proportionnellement à la tension appli-
quée, l’effort produit décroit linéairement :

FP = FP0 −KP × e (3.7)

avec FP l’effort produit par l’actionneur piézoélectrique, de raideur Kp , e son élon-
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gation et d’effort bloqué FP0 proportionnel à la tension appliquée (FP0 = 1150 N,
KP = 19000 N.mm−1).

La force produite par l’actionneur FP n’est pas la seule à dépendre de l’élon-
gation e. En effet, les moments résistants dus à la raideur non nulle des liaisons
NA, NB, NC et ND dépendent des angles α1, α2 et α3 qui sont des fonctions non
linéaires de l’élongation e, ce qui rend la résolution difficile. Utiliser une expres-
sion littérale serait délicat durant l’optimisation, étant donnée sa complexité qui
ralentirait le processus d’optimisation. Nous avons donc préféré rechercher par di-
chotomie la valeur d’élongation pour laquelle les neuf équations sont respectées.
Pour cela, on choisit huit équations parmi les neuf qui vont permettre d’exprimer
l’une des huit inconnues restantes puisque e est imposé par la recherche par dicho-
tomie. Nous choisissons par exemple d’exprimer XC qui permet ensuite d’exprimer
les sept autres inconnues (annexe B.3) :

XC =
L3 × cos(α3)× (NC −NB +FC ×L5 × cos(α20 −α2))

L2 ×L3 × sin(α3 −α2)

+
L2 × cos(α2)× (NC −ND)

L2 ×L3 × sin(α3 −α2)

(3.8)

On peut ensuite écrire YC à partir de XC :

YC =
−NC +ND +L3 ×XC × sin(α3)

L3 × cos(α3)
(3.9)

On peut alors exprimer XD et YD à partir de XC et YC avec :

XD = XC

YD = YC

(3.10)

On peut également exprimer XB et YB à partir de XC et YC avec :

XB = XC +FP × cos(αP)

YB = YC −FP × sin(αP)+FC

(3.11)

De même on obtient facilement XA et YA avec :

XA =−XB

YA =−YB

(3.12)

L’équilibre statique est atteint lorsque la neuvième équation, non encore exploi-
tée, est respectée (annexe B.3), c’est-à-dire :

NA +NB +L1 × (XA × sin(α1)−YA × cos(α1)) = 0 (3.13)
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Lorsque le mécanisme est en configuration initiale et dès l’instant où l’action-
neur piézoélectrique est activé avec e < estatique :

NA +NB +L1 × (XA × sin(α1)−YA × cos(α1))< 0 (3.14)

Afin de déterminer la position d’équilibre, il suffit de rechercher la configu-
ration pour laquelle la relation (3.13) est respectée. La recherche est effectuée par
dichotomie, pour déterminer la valeur de l’élongation e pour laquelle le mécanisme
actionné est en équilibre avec l’effort cardiaque FC de 5 N. Sachant que l’élonga-
tion maximale de l’actionneur est de 60 µm, une dichotomie de 12 pas permet
d’atteindre une valeur d’élongation à l’équilibre avec une précision de 15 nm, ce
qui est suffisant.

3.2.3.4 Modélisation des contraintes mécaniques dans les liaisons

Les contraintes mécaniques dans le mécanisme compliant doivent être com-
patibles avec les contraintes maximales admissibles du matériau employé.
Les contraintes maximales sont rencontrées dans les liaisons. Les valeurs des
contraintes dans les liaisons sont obtenues à partir des torseurs d’action entre les
barres qui sont connus après l’analyse statique. L’expression de la contrainte mé-
canique dans la liaison compliante s’écrit [Pilkey 2008] :

σ = kT .
F

t.w
+ kF .

6.N
t2.w

(3.15)

avec F les forces de traction s’exerçant sur les sections des liaisons, N les moments
de flexion déterminés précédemment, t et w l’épaisseur et la largeur des liaisons
considérées, et kT et kB les facteurs de correction pour les sollicitations en traction
et en flexion (annexe B.4).

La force F normale à la section est obtenue en projetant les composantes X et Y

des torseurs d’action des barres au niveau de la liaison considérée. Pour la liaison
A par exemple :

FA = XA × cos(α1)+YA × sin(α1) (3.16)

On obtient alors pour chaque liaison, une valeur de contrainte mécanique qui
ne devra pas dépasser la limite imposée par le matériau.

3.2.4 Optimisation du mécanisme

3.2.4.1 Formulation du problème d’optimisation

Le mécanisme compliant est décrit par un jeu de seize paramètres géomé-
triques : six distances, quatre épaisseurs de liaison, quatre rayons d’amincissement,
un diamètre extérieur de tube et une épaisseur de tube : L0, L1, L2, L3, L4, L5, wA,



3.2. Application de la méthode de conception 45

wB, wC, wD, rA, rB, rC, rD, D et T . Le problème d’optimisation consiste à détermi-
ner le jeu de seize paramètres permettant de maximiser le déplacement d en sortie
de mécanisme, tout en respectant les différentes contraintes sur les paramètres géo-
métriques formulées ci-après.

3.2.4.2 Contraintes

Contraintes d’assemblage. Afin que le mécanisme puisse être fabriqué et que
les barres du mécanisme soient suffisamment rigides, il faut que le mécanisme
ait la configuration illustrée en figure 3.6a. Plus précisément, cela signifie que les
abscisses des points A et C doivent être comprises dans l’intervalle délimité par les
abscisses de D et B.

Contraintes de fabrication. La géométrie des amincissements de matière réa-
lisés pour produire les liaisons pivots compliantes est contrainte par la méthode de
fabrication. Des bornes minimales de rayon des amincissements circulaires sont
introduites du fait de la taille de l’outil, utilisé pour un usinage par enlèvement de
matière. De la même manière, des épaisseurs minimales au niveau des amincisse-
ments doivent être respectées.

Contraintes d’intégration. De manière évidente, le diamètre intérieur du tube
doit être supérieur au diamètre de l’actionneur. Un jeu minimum d’un millimètre
est considéré.

L’intégration du mécanisme dans le tube introduit une deuxième contrainte.
Les liaisons situées en A et C doivent être situées à l’intérieur du tube pour que le
mécanisme soit entièrement intégrable.

Enfin, le point D doit toujours se trouver entre les points E et B afin que le
mécanisme de serrage de l’actionneur piézoélectrique n’interfère pas avec le mé-
canisme.

Contraintes de modèle. Nous souhaitons déterminer le mécanisme optimal
dans la famille de mécanismes compliants que nous avons paramétré. Afin que les
déformations restent situées au niveau des liaisons pivots compliantes, les barres
du mécanisme doivent pouvoir être considérées comme suffisamment rigides. Nous
imposons donc une longueur minimale de barre égale à 10 mm. De même, afin de
limiter la présence de flexibilités distribuées dans les liaisons qui modifierait leur
comportement cinématique, nous imposons un rayon maximal de 2,5 mm.

Pour que le modèle des amincissements circulaires soit exploitable, il faut que
le profil de la liaison soit conservé. En effet, si l’ordonnée du point A ou C se
trouve au voisinage du rayon intérieur du tube, la liaison compliante va présenter
des discontinuités dans son profil que l’on ne sait pas modéliser. Pour cette raison,
il faut que le contour extérieur des liaisons compliantes se trouve soit entre le plan
médian du tube et le rayon intérieur du tube, soit entre le rayon intérieur du tube et
le rayon extérieur du tube.
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Enfin, le domaine de validité du modèle de raideur des amincissements circu-
laires, proposé par [Schotborgh 2005], est défini par des conditions entre le rayon
de l’amincissement r et l’épaisseur de liaison t qui doivent être respectées.

0.05 ≤
t

r
≤ 0.65 (3.17)

3.2.4.3 Évaluation des performances

À chaque jeu de paramètres géométriques doit être associé un critère de perfor-
mance, afin de faire émerger une solution pertinente durant le processus d’optimi-
sation. Nous définissons une valeur de performance égale à 0 pour indiquer qu’un
mécanisme doit être rejeté, car il ne respecte pas toutes les contraintes exposées
ci-dessus. La valeur de performance vaut 1 lorsque l’objectif du problème est at-
teint, c’est-à-dire que le mécanisme est capable de produire le déplacement dob jecti f

recherché, tout en respectant la limite des contraintes mécaniques dans le maté-
riau σob jecti f (Pour le matériau considéré ici, un acier 35NCD16, la limite de fa-
tigue à ne pas dépasser pendant l’utilisation du dispositif est égale à 550 N.mm−2).
Dans ce cas, la fonction de performance associée aux paramètres ξ pourrait s’écrire
simplement :

Performance(ξ ) =
d

dob jecti f
(3.18)

En pratique, la probabilité de trouver un mécanisme qui respecte à la fois toutes
les contraintes sur les paramètres géométriques et le seuil de contrainte mécanique
maximale admissible est très faible. En utilisant une telle fonction de performance,
l’initialisation de l’algorithme d’optimisation est difficile. Il est donc plus intéres-
sant de prendre en compte dans la fonction de performance la contrainte méca-
nique maximale σmax, en plus du déplacement d. Cela devrait conduire à consi-
dérer le problème d’optimisation comme un problème multiobjectif. Mais nous
faisons l’hypothèse que les évolutions de d et σmax sont liées, et que le problème
reste finalement à simple objectif. En effet, pour le problème que nous considé-
rons, le volume de matière disponible pour réaliser le mécanisme reste très limité.
Un compromis entre déplacement maximal et niveau de contrainte va donc tou-
jours exister : augmenter le déplacement maximal ne peut se faire qu’en diminuant
la section des liaisons qui conditionne leur rigidité. Dans ce cas, les contraintes
dans les liaisons vont augmenter simultanément. Cela nous amène à considérer une
fonction de performance de la forme :

Performance(ξ ) =
d

dob jecti f

σob jecti f

σmax
(3.19)

Mais avec une telle fonction de performance, les mécanismes capables de produire
un petit déplacement, mais ayant des contraintes mécaniques faibles du fait de leur
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grande rigidité, ne pourront pas être distingués de ceux capables de produire un
grand déplacement, mais avec de fortes contraintes mécaniques. L’ensemble des
solutions présente donc un front de Pareto. La fonction de performance doit donc
traduire que l’on ne cherche pas uniquement à maximiser d et minimiser σmax, mais
que l’on souhaite maximiser d en ayant σmax qui tend à ce que σmax = σob jecti f et
ainsi tirer au maximum profit des propriétés élastiques du matériau. La fonction de
performance que nous considérons durant l’optimisation est donc de la forme :

Performance(ξ ) =
d

dob jecti f
×

1

1.01abs(σob jective−σmax)
(3.20)

La valeur 1.01 correspond à un facteur de pénalité qui doit être évidemment plus
grand que 1. Sa valeur dépend entièrement du problème, mais reste simple à choi-
sir : il faut que cette valeur soit suffisamment pénalisante, afin que les solutions avec
des valeurs de σmax très élevées ou très faibles soient rejetées, mais il ne faut pas
qu’elle soit trop pénalisante afin que l’exploration autour de σob jecti f soit possible.
Nous choisissons par exemple que, lorsque l’objectif en déplacement dob jecti f est
atteint, et que σmax est à ±2 % de σob jecti f , 90 % de l’objectif est atteint. Ainsi, la
seule façon d’accroître les performances est de maintenir σmax proche de σob jecti f ,
tout en améliorant la valeur de d. La fonction de performance est illustrée en fi-
gure 3.9.

FIGURE 3.9 – Représentation graphique de la performance en fonction du déplace-
ment d et de la contrainte mécanique σmax. Ici dob jecti f = 1 et σob jecti f = 550.
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3.2.5 Résultats et discussion

3.2.5.1 Implémentation et réglage des paramètres internes

L’implémentation de l’ACO est réalisée sous Matlab. Bien que peu optimale,
elle permet une optimisation en moins d’une heure (CPU Intel Core 2 Duo à
2,26 GHz). Afin de s’assurer de ne pas avoir obtenu un minimum local, l’algo-
rithme est exécuté sur six heures, ce qui représente environ 20 millions d’individus
testés.

Les différentes étapes de l’algorithme de colonie de fourmis ainsi que les para-
mètres associés sont détaillés en figure 3.10.

Ici, la taille de la population initiale est de Iinit = 100000, afin de disposer d’une
population assez grande pour y trouver au moins une solution, mais suffisamment
petite pour que son évaluation ne soit pas trop longue.

Pour l’étape d’exploration le nombre d’individus est fixé Iexp = 10000 et le
rayon initial p pour l’exploration est fixé à 5 %. Chaque nouvelle population est
générée, au moyen d’une loi uniforme, autour de la meilleure solution trouvée
dans une partie de l’intervalle dont la taille est définie en pourcentage par le rayon
d’exploration p. L’étape d’exploration simule le rôle de marqueur joué par la phé-
romone et est implémentée en deux temps. Dans un premier temps, l’algorithme
simule l’évaporation de la phéromone : lorsque la taille du rayon d’exploration ini-
tial ne permet plus à la population d’évoluer, ce rayon s’agrandit par incrément de
1 % jusqu’à atteindre un rayon maximal de 10 %. À chaque fois que la meilleure
solution trouvée évolue, le rayon d’exploration revient à la taille initiale. Lorsque
la solution n’évolue plus et le rayon d’exploration a atteint sa taille maximale,
l’algorithme va simuler, dans un deuxième temps, l’attraction de la phéromone
autour de la meilleure solution trouvée. Pour ce faire, le rayon d’exploration, dé-
croit par incrément de 1 % jusqu’à atteindre un rayon minimal de 1 %. Ne pas
dépasser 50 % de l’intervalle total pour le rayon d’exploration maximal semble
raisonnable. L’étape d’exploration est répétée jusqu’à ce que la meilleure solution
trouvée n’évolue plus, même après avoir fait varier la taille du rayon d’exploration.

L’étape de collaboration simule l’effet catalyseur de la phéromone et permet
d’accélérer la recherche localement en utilisant, pour chaque paramètre, une loi
gaussienne. La J-ème loi gaussienne est calculée à partir des J-èmes paramètres
pondérés par la performance du jeu de paramètres auxquels ils appartiennent. Pour
la J-ème loi gaussienne, la moyenne m j et l’écart-type wj pondérés sont donc cal-
culés. Ces deux paramètres ne dépendent donc que de la taille de la population I.
Puisque la recherche se concentre autour d’une même solution, le nombre d’indi-
vidus nécessaire peut être limité à Icoll = 1000 afin d’accélérer le calcul.

Le réglage de ces paramètres internes que sont les tailles des populations et les
tailles des rayons d’exploration est peu sensible : une division par un facteur deux
de leurs valeurs permet toujours d’aboutir au même résultat final. Néanmoins, il
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FIGURE 3.10 – Détails de l’algorithme de colonie de fourmis proposé.
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nous semble raisonnable de ne pas dépasser 50 % de l’intervalle total pour le rayon
d’exploration maximal, soit un rayon de 25 %.

3.2.5.2 Résultats de l’optimisation

Le premier mécanisme permet de générer un déplacement de 0,9 mm selon
la direction principale pour une contrainte mécanique maximale de 550 MPa, ce
qui est exactement la valeur de la limite de fatigue du matériau utilisé. Les para-
mètres optimaux pour le premier mécanisme de compensation sont donnés dans le
tableau 3.1.

L0 L1 L2 L3 L4 L5 D T
10,22 38,60 37,76 11,19 47,32 59,15 12,00 2,00
tA rA tB rB tC rC td rd

0,11 0,66 0,57 1,25 0,10 0,66 0,20 2,06

TABLE 3.1 – Paramètres de conception optimaux pour le premier mécanisme (don-
nés en mm)

Le second mécanisme doit compenser les efforts cardiaques transversaux qui
sont trois fois plus faibles que les efforts exercés dans la direction principale, soit
environ 1,7 N. Par conséquent l’amplitude des mouvements à compenser est éga-
lement trois fois moins élevée soit environ 0,33 mm. Après optimisation, le se-
cond mécanisme de compensation est capable sous ces conditions de chargement
de produire un déplacement de 1,2 mm pour une contrainte mécanique maximale
de 550 MPa également. Les paramètres optimaux pour le second mécanisme de
compensation sont donnés dans le tableau 3.2.

L0 L1 L2 L3 L4 L5 R T
11,93 32,10 32,98 11,43 42,64 118,00 6,00 2,00
tA rA tB rB tC rC td rd

0,12 0,61 0,40 1,04 0,18 0,45 0,10 0,84

TABLE 3.2 – Paramètres de conception optimaux pour le second mécanisme (don-
nés en mm)

3.2.5.3 Confrontation à une simulation numérique

Les niveaux de contrainte et les déplacements accessibles par chacun des méca-
nismes ont été évalués de manière indépendante par simulation numérique utilisant
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la méthode des éléments finis (logiciel Pro/Mechanica). Les erreurs relatives ob-
tenues par l’analyse du modèle éléments finis sur les déplacements (figure 3.11 et
figure 3.12) et les contraintes mécaniques pour le premier et second mécanisme
sont respectivement 5 % et 3 %.










FIGURE 3.11 – Analyse par éléments finis du déplacement maximal pouvant être
obtenu à l’équilibre statique pour le premier mécanisme de compensation.












FIGURE 3.12 – Analyse par éléments finis du déplacement maximal pouvant être
obtenu à l’équilibre statique pour le second mécanisme de compensation.

Les résultats obtenus par l’analyse par éléments finis sont donc très proches de
ceux prédits par le modèle. Une illustration de l’intégration du mécanisme à deux
degrés de liberté est présentée en figure 3.13.

Les valeurs sont à ce titre très intéressantes, puisque la solution optimisée pour
le premier mécanisme présente un déplacement de près de 1 mm dans la direction
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FIGURE 3.13 – Mécanisme de compensation compliant à deux degrés de liberté
intégré dans la tige du stabilisateur cardiaque.
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FIGURE 3.14 – Analyse par éléments finis du déplacement engendré par l’effort
transversal pour le premier mécanisme de compensation.

principale, et la seconde solution un déplacement de plus de 0.33 mm dans la di-
rection secondaire. On peut par ailleurs noter que le comportement prédit par la
modélisation est en cohérence avec les résultats de simulation numérique, et qu’il a
été possible de déterminer des solutions répondant au cahier des charges médical :
l’intérêt de l’exploitation d’un ACO est ici mis en évidence.

Ces deux mécanismes ont été optimisés en ne considérant que l’effort selon la
direction qui doit être compensée. Il s’agit là d’un découplage fort dans l’analyse,
puisque chaque mécanisme va subir l’ensemble des actions mécaniques dues aux
mouvements du cœur. Les valeurs obtenues sont donc plutôt des bornes supérieures
de ce qu’il serait possible de parvenir à réaliser avec un stabilisateur actif totalement
intégré à la tige.

Afin de considérer le cas réel, la simulation par éléments finis est de nouveau
exploitée, pour observer le comportement de chaque mécanisme lorsqu’il est sou-
mis à l’ensemble des efforts cardiaques simultanément, ce qui est la pire configura-
tion. Pour le premier mécanisme de compensation, l’effort principal est égal à 5 N
et il est soumis à un effort transversal de 1,7 N. Sous ce chargement, les contraintes
mécaniques sont de 938 MPa, ce qui est au-dessus de la limite de fatigue mais
en dessous de la limite élastique du matériau étant comprise entre 1300 MPa et
1600 MPa. Par conséquent, le nombre de cycles avant la rupture du dispositif se
trouvera diminué. Les déplacements transversaux en bout de tige sont de 0.03 mm,
ce qui est très faible comparé au 0.33 mm devant être produit selon la direction
transversale par le second mécanisme.

Le second mécanisme de compensation est situé à une distance plus importante
de l’extrémité de la tige : il est plus en amont sur la tige. Il est donc soumis à des
moments élevés, puisque cette fois l’effort transversal en bout de tige vaut 5 N. Les
contraintes mécaniques maximales sous le chargement simultané des efforts car-
diaques valent 1200 MPa, ce qui est très proche de la limite élastique du matériau
comprise entre 1300 MPa et 1600 MPa. Le déplacement en bout de tige engendré
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FIGURE 3.15 – Analyse par éléments finis du déplacement engendré par l’effort
transversal pour le second mécanisme de compensation.

par le chargement transverse vaut 0.2 mm, ce qui est élevé par rapport au 1 mm
devant être produit en bout de tige dans cette direction.

À ce stade, le second mécanisme de compensation est capable de produire un
déplacement de 1,2 mm en bout de tige, ce qui est presque quatre fois supérieur
au déplacement de 0,33 mm nécessaire. Pour évaluer les performances pour notre
application, nous pouvons, d’une part, essayer de limiter les déplacements en sor-
tie. D’autre part, afin de limiter les contraintes liées au chargement transversal de
5 N, nous pouvons ajouter une contrainte dans l’optimisation qui tend à maximiser
les sections des liaisons tout en minimisant les contraintes dans ces sections. On
obtient ainsi un mécanisme capable de générer un déplacement de 0.33 mm pré-
sentant des contraintes mécaniques de 559 MPa lorsque le problème est découplé
et de 1046 MPa lorsqu’on considère le chargement complet. Cette valeur indique
donc qu’il est possible de réduire les contraintes mécaniques. Pour identifier des
solutions répondant au besoin médical, il devient évident qu’un effort de modé-
lisation doit être réalisé : un modèle en trois dimensions doit être mis en place
permettant d’évaluer la rigidité des mécanismes compliants et les contraintes dans
les liaisons lors d’un chargement dans les deux directions, ce qui constitue une des
perspectives de ce travail.

En l’état, il semble donc difficile d’atteindre les performances requises en inté-
grant les deux mécanismes de compensation dans la tige. Néanmoins, il peut être
intéressant de réaliser une partie de la compensation cardiaque de cette manière :
les déplacements les plus sensibles ont lieu selon la direction principale de l’effort
cardiaque pour laquelle il est possible d’intégrer un mécanisme de compensation.
Seule, cette solution n’est peut-être pas adéquate, mais elle présente un intérêt cer-
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tain si l’on envisage de la combiner avec un mécanisme de compensation réduit en
amont de la tige.

3.2.6 Validation des performances par un démonstrateur à un
degré de liberté

3.2.6.1 Données du problème

Les conclusions tirées se sont uniquement appuyées sur l’évaluation des mé-
canismes à partir du modèle mis en place et sa confrontation à une simulation par
éléments finis. Un prototype a été réalisé afin de vérifier la modélisation du mé-
canisme compliant, mais également pour étudier les performances réelles d’un tel
mécanisme de compensation, comprenant un mécanisme compliant et son action-
neur piézoélectrique intégré à une tige.

Pour des raisons de disponibilité, un actionneur piézoélectrique légèrement dif-
férent (P−041.30, Physik Instrumente) de diamètre 18 mm et de longueur 80 mm
est utilisé. Cet actionneur est moins performant, avec une course maximale de
45 µm. Le matériau considéré pour le tube est un acier inoxydable Z30C13 ayant
une limite élastique de 500 MPa. La fabrication est réalisée par usinage à com-
mande numérique. Le rayon minimum des amincissements est alors limité par la
taille de la plus petite fraise disponible (2 mm). Une épaisseur minimale de 0.5 mm
est imposée pour que les amincissements puissent être fabriqués. Comme le tube
doit être usiné à partir d’un cylindre brut, nous limitons l’épaisseur minimale de
tube à 2 mm. L’optimisation est réalisée avec ces données.

3.2.6.2 Résultats

Les paramètres optimaux pour le prototype sont donnés dans le tableau 3.3.
Le prototype est capable de déplacer une charge de 5 N sur 0,5 mm. Les erreurs
relatives obtenues par l’analyse du modèle éléments finis sur les déplacements et
les contraintes mécaniques sont respectivement 4 % et 7 %.

L0 L1 L2 L3 L4 L5 D T
12,26 48,50 32,44 28,10 59,54 39,90 18,00 2,00
tA rA tB rB tC rC td rd

0,50 1,77 1,11 1,45 0,51 1,07 0,50 2,00

TABLE 3.3 – Paramètres géométriques optimaux pour le prototype (en mm).

Le prototype, illustré en figure 3.16, est réalisé sur machine à commande nu-
mérique. Les performances du prototype sont évaluées par vision au moyen d’un
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marqueur collé en bout de tige et d’une caméra à acquisition rapide (Dalsa CAD-6

avec un objectif de type Navitar Precise Eye Lens). Le déplacement du marqueur
peut ainsi être évalué avec une précision de 1 micron (un pixel mesure un micron).
Le banc expérimental est illustré en figure 3.17. Le déplacement maximal mesuré
expérimentalement sous charge vaut 0,52 mm et est illustré en figure 3.18.

La différence sur les déplacements entre les éléments finis et le modèle est
inférieure à 4 %. En appliquant expérimentalement différentes charges comprises
entre 0,7 N et 5,7 N, la différence reste également inférieure à 4 %.

Enfin, l’analyse de la première fréquence propre est également réalisée expé-
rimentalement. Le prototype est fixé sur un support maintenu immobile au sol au
moyen d’une masse. La valeur de la fréquence se situe autour de 200 Hz à plus
ou moins 10 Hz, alors que l’analyse par éléments finis donne 203 Hz. Les mesures
expérimentales sont illustrées en figure 3.19.

Les résultats obtenus avec le prototype sont donc très proches de ceux prédits
par le modèle et l’analyse par éléments finis, ce qui conforte la démarche suivie.
Les résultats expérimentaux sur la fréquence propre du dispositif sont intéressants
dans le cas de la conception d’un outil chirurgical nécessitant de grandes dyna-
miques comme pour la compensation de tremblements. La conception d’un outil
pour la découpe de tissus organiques peut également être envisagée, où de hautes
fréquences sont nécessaires pour découper des tissus mous.

3.3 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons proposé une nouvelle méthode d’optimisation de
mécanismes compliants avec l’emploi d’un algorithme de colonie de fourmis. À
partir de l’application de la stabilisation cardiaque active, nous avons montré la
possibilité d’intégrer un mécanisme compliant et son actionneur piézoélectrique
dans la tige d’un outil de chirurgie. La démarche de conception est basée sur trois
étapes : la sélection d’une architecture de mécanisme compatible avec le problème
posé, la modélisation par les corps pseudorigides du mécanisme et son optimisa-
tion au moyen de l’algorithme de colonie de fourmis. Nous avons appliqué cette
démarche de conception au dispositif de compensation du Cardiolock pour la sta-
bilisation cardiaque active. Nous avons ainsi obtenu deux mécanismes capables de
générer des déplacements de l’ordre du millimètre. Ces résultats sont des bornes
supérieures de ce à quoi l’on peut s’attendre. Néanmoins, avec une simple modé-
lisation dans le plan du mécanisme à quatre barres, il a été possible de générer
un premier mécanisme de compensation à un seul degré de liberté exploitable. Une
modélisation tridimensionnelle de chaque mécanisme doit être réalisée afin de maî-
triser leurs rigidités transversales lors de l’optimisation.
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(a) Différents éléments composants le prototype.






(b) Prototype usiné.

FIGURE 3.16 – Prototype à un degré de liberté.
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FIGURE 3.17 – Banc expérimental.

      

































FIGURE 3.18 – Mesure du déplacement.
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FIGURE 3.19 – Mesure du déplacement d’un point de la mire en fonction de la
fréquence du signal d’alimentation de l’actionneur piézoélectrique.
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4.1 Introduction

Dans le présent chapitre comme dans le suivant, nous nous intéressons à la
seconde approche proposée en début de ce travail de recherche afin de construire
un stabilisateur cardiaque actif. La proposition s’appuie sur l’utilisation de méca-
nismes compliants fabriqués dans des plans, pour des raisons de facilité de produc-
tion, qui, en les combinant, permettent d’obtenir la cinématique souhaitée. Pour le
stabilisateur, le mécanisme de compensation peut être décomposé en répartissant
les mobilités nécessaires dans deux plans en tirant profit de la géométrie oblongue
de la tige pour l’amplification des mouvements (figure 2.15). En considérant que les
mobilités en orientation sont rendues possibles par un mécanisme passif situé dans
un plan et que l’orientation est pilotée par un mécanisme situé dans le deuxième
plan, l’architecture du stabilisateur peut prendre la forme représentée en figure 4.1.

Dans le premier plan, la tige du stabilisateur peut tourner autour du point O1

par une liaison sphérique. Dans le second plan, la tige est actionnée au moyen d’un
mécanisme d’actionnement, représenté ici par deux liaisons glissières mises en sé-
rie, permettant de déplacer en translation le point O2 dans ce plan. Un mécanisme
de couplage, installé entre la tige et le mécanisme d’actionnement, assure la com-
patibilité cinématique. Il est composé d’un cardan en O2, qui empêche la rotation
propre de la tige, et d’une liaison glissière d’axe O1O2.



62 Chapitre 4. Mécanismes parallèles compliants quasi plans





 





FIGURE 4.1 – Schéma cinématique du mécanisme de compensation compatible
avec une décomposition en deux plans.

Un simple prédimensionnement montre que la difficulté principale de concep-
tion réside dans la réalisation de mécanismes présentant à la fois compacité et ri-
gidité suffisantes afin de disposer finalement des capacités de compensation sou-
haitées. Nous avons en effet constaté que le facteur d’amplification minimal requis
est de 20 pour un mécanisme de type levier parfait (annexe A), c’est-à-dire lorsque
la raideur du mécanisme compliant est nulle. Le facteur d’amplification dans ce
cas doit donc être supérieur à cette valeur et il correspond, au premier ordre, au
rapport de la distance entre O1 et la partie distale de la tige et la distance entre les
points O1 et O2. La tige du stabilisateur ayant une longueur de 250 mm, la distance
O1O2 ne pourra pas excéder 12 mm. Si l’on considère que les points O1 et O2 se
situent à mi-épaisseur des mécanismes compliants, cela signifie que l’épaisseur de
ces derniers ne doit pas excéder 12 mm. Les efforts dans les plans des mécanismes
sont alors élevés : ils sont de l’ordre de 100 N pour un facteur d’amplification
de 20 (Annexe A). La rigidité des mécanismes doit être suffisante pour que, sous
de tels efforts, les déformations n’«absorbent» pas le déplacement généré par les
actionneurs.

Le comportement du mécanisme de compensation dépend du comportement de
la liaison sphérique en O1, du mécanisme de couplage et du mécanisme d’actionne-
ment. Seule l’analyse simultanée de ces trois sous-ensembles permet d’évaluer les
performances du dispositif. Nous abordons cette analyse à l’issue d’une démarche
en trois phases, développée dans le présent chapitre ainsi que dans le suivant. Dans
un premier temps, nous abordons la conception de la liaison sphérique en O1. Dans
un deuxième temps, nous considérons la conception du mécanisme de couplage.
Enfin, dans un troisième temps, nous considérons le mécanisme d’actionnement
et l’intégration des trois mécanismes compliants. Ces deux aspects font l’objet du
chapitre suivant.
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4.2 Sélection d’une architecture de mécanisme pour
l’orientation

Afin d’obtenir de bonnes propriétés de rigidité, nous choisissons d’utiliser
une architecture de manipulateur parallèle pour réaliser la liaison rotule souhai-
tée. Les manipulateurs parallèles d’orientation sont bien connus [Asada 1985,
Merlet 2006], et peuvent avoir des architectures plus ou moins complexes
[Fang 2004]. Il existe des architectures découplées [Carricato 2004, Gogu 2005],
sphériques [Gosselin 1994b, Huda 2007, Staicu 2009] et sphériques découplées
[Lee 2005, Barrett 2005]. L’architecture du manipulateur parallèle à sélectionner
doit être compatible avec une fabrication dans le plan et, de préférence composée
de liaisons pivots. Comme il a été montré dans le chapitre précédent, ce type de liai-
son est le plus simple à produire sous forme compliante et pour leur comportement
est le mieux maîtrisé.

Le manipulateur parallèle que nous avons retenu est le manipulateur parallèle
sphérique 3-RRR proposé par [Gosselin 1994b] pour la conception de l’Agile Eye
pour piloter une caméra [Gosselin 1997]. Le manipulateur 3-RRR possède trois
jambes, articulées chacune grâce à trois liaisons pivots d’axes concourants avec le
centre de sphéricité du manipulateur, comme l’illustre la figure 4.2a.

(a) Les axes des liaisons pivots de la
base ne sont pas coplanaires.

(b) Les axes des liaisons pivots de la
base sont coplanaires.

FIGURE 4.2 – Différentes utilisations du manipulateur sphérique 3-RRR
[Bonev 2005].

Afin que le mécanisme 3-RRR 1 compliant puisse être intégré dans un plan,
nous choisissons la configuration où les axes de rotation des liaisons pivots des
jambes sont coplanaires comme l’illustre la figure 4.2b.

1. Pour alléger la lecture, nous ne mentionnerons plus l’adjectif « sphérique »pour indiquer que
les axes des liaisons pivots du manipulateur parallèle 3-RRR ont un point d’intersection commun.
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Certains manipulateurs parallèles sont en configuration singulière dans la confi-
guration plane [Gosselin 1990]. C’est le cas du manipulateur 3-RRR lorsque
tous les axes de rotation de ses liaisons pivots sont coplanaires. Plus particu-
lièrement, lorsque les jambes du manipulateur 3-RRR sont «déployées», le ma-
nipulateur est en configuration singulière de type 3, ce qui signifie qu’il est à
la fois en configuration singulière de type 1 et en configuration singulière de
type 2 [Gosselin 2002, Bonev 2006]. Ici, le manipulateur 3-RRR est utilisé pour
la conception d’une liaison sphérique compliante. Par conséquent, c’est l’effec-
teur du manipulateur qui est actionné. C’est donc la singularité de type 1 qui pose
problème, puisque le manipulateur se trouve dans une configuration à la limite de
l’espace de travail. Il en résulte la perte d’un degré de mobilité qui se manifeste
par l’impossibilité de réaliser une rotation de l’effecteur autour de l’axe normal
au plan du manipulateur passant par son centre. En effet, le champ de vitesse as-
socié à cette rotation est cinématiquement incompatible avec cette configuration,
puisque toutes les jambes et, par conséquent, les axes des liaisons pivots sont dans
le plan. Nous souhaitons que la tige puisse tourner autour de son axe. Le manipu-
lateur 3-RRR doit donc être utilisé dans une configuration hors de la singularité.
Ici le mécanisme compliant est conçu pour réaliser de petits déplacements autour
d’une configuration. Le problème consiste à trouver une configuration du méca-
nisme qui ne soit pas singulière, mais qui soit tout de même intéressante en termes
de fabrication par des techniques de production dans le plan. Se placer au voisi-
nage de la singularité avec une fabrication dans le plan peut être réalisé de deux
manières. Une première façon est de contraindre mécaniquement le mécanisme à
sortir du plan. Cette approche est utilisée dans le cas des mécanismes émergents
(LEM), illustrée en figure 4.3 avec l’exemple d’un mécanisme 3-RRR compliant.

(a) En configuration plane (b) En configuration sortie.

FIGURE 4.3 – Mécanisme parallèle sphérique 3-RRR émergent d’un
plan [Jacobsen 2009].

La seconde façon, qui est notre approche, consiste à jouer sur la position des
liaisons compliantes dans l’épaisseur du mécanisme lors de sa fabrication, afin
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d’introduire, sur le plan cinématique, une asymétrie permettant de sortir de la po-
sition singulière. Nous considérons, pour la suite, la configuration illustrée en fi-
gure 4.4 (les déplacements sont amplifiés pour l’illustration), obtenue par une ro-
tation autour de la normale au plan de l’effecteur, tout en conservant, par souci de
simplicité, six des neuf axes des liaisons pivots dans le plan de la base du manipu-
lateur.

FIGURE 4.4 – Configuration retenue pour la conception d’un mécanisme sphérique
3-RRR compliant.

La conception d’un mécanisme 3-RRR compliant pour un fonctionnement dans
le plan a été étudiée par [Yong 2009, Tian 2010, Durango 2011]. Dans le cadre
des mécanismes émergents d’un plan (LEM), [Jacobsen 2009] a proposé un méca-
nisme parallèle sphérique 3-RRR (figure 4.3) et [Wilding 2012b, Wilding 2012a]
s’est intéressé aux mécanismes quatre barres et six barres sphériques de type LEM.
Cependant, dans les deux cas, aucune évaluation de la rigidité du mécanisme n’a
été réalisée, ou exploitée pour la conception. [Choueifati 2007, Lusk 2008b] se
sont intéressés aux architectures sphériques au moyen d’un mécanisme bistable
ayant une configuration dans le plan et l’autre hors plan. À notre connaissance, la
conception et l’optimisation d’un mécanisme d’orientation compliant à partir d’un
mécanisme parallèle sphérique 3-RRR en configuration quasi plane n’ont pas été
étudiées. Dans ce qui suit, nous proposons donc la modélisation et l’optimisation
d’un tel mécanisme.
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4.3 Modélisation du mécanisme 3-RRR compliant
plan

4.3.1 Modèle géométrique inverse du manipulateur 3-RRR

Le modèle géométrique direct du manipulateur 3-RRR a été largement étudié
dans le cas de l’Agile Eye, pour lequel les liaisons pivots de la base sont coplanaires
[Gosselin 1994a]. Ici, nous recherchons à déterminer la configuration du manipu-
lateur 3-RRR pour une orientation donnée de son effecteur. Par conséquent, c’est
le modèle géométrique inverse que nous cherchons à obtenir.

Les angles θi, γi et ξi définissent la position angulaire des segments de la
jambe i, i ∈ [1,3], qui dépendent de la position relative des points Ai, Bi et Ci,
comme l’illustre la figure 4.5. Afin de simplifier la résolution, on se place dans le
repère fixe R1i d’origine O. L’axe x1i de ce repère est porté par l’axe de rotation
de la liaison pivot de centres Ai passant par O. L’axe z1i de ce repère est normal
au plan médian du mécanisme A1A2A3. Enfin, l’axe y1i est orthogonal à x1i et z1i.
Les coordonnées cartésiennes des points Ci sont connues, car ces points sont liés à
l’effecteur du mécanisme dont l’orientation est connue, mais est exprimée dans le
repère de base R0. Il faut donc exprimer les coordonnées de Ci dans le repère R1i,
ce qui est obtenu par une rotation d’angle ν autour de l’axe z commun aux deux
repères.







 










 












FIGURE 4.5 – Paramétrage d’une jambe du manipulateur 3-RRR.

À partir des coordonnées des points Ai et Ci, on peut calculer les coordonnées
cartésiennes des points Bi. Les coordonnées selon x1i des points Bi sont constantes
et ne dépendent pas des valeurs de θi. Les coordonnées yBi et zBi selon y1i et z1i sont
déterminées en exprimant la norme des vecteurs AiBi et BiCi. Comme ces normes
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sont également les cordes des arcs de longueurs Rα et Rβ , ces deux coordonnées
peuvent être facilement obtenues. Quatre paires de solutions sont ainsi déterminées.
Les coordonnées yBi et zBi sont choisies de manière à ce qu’elles soient toutes les
deux positives dans la configuration illustrée en figure 4.5 lorsque zCi = 0.

L’angle θi est déterminé à partir des coordonnées de Ai, Bi et Ci exprimées en
R1i

θi = arctan2
(

zBi

yBi

)

(4.1)

L’angle γi peut être calculé par trigonométrie sphérique pour une sphère de rayon
unitaire. La longueur d’arc AiCi vaut

arcAiCi = 2.R.arcsin
(

cordeAiCi

2R

)

(4.2)

avec cordeAiCi la distance entre les points Ai et Ci. L’angle γi est obtenu par

γi = arccos

(

cos
(arcAiCi

R

)

− cos(α)cos(β )
sin(α)sin(β )

)

−π (4.3)

Une fois les angles θi et γi calculés, il est possible de déterminer l’orientation du
dernier élément BiCi de la jambe i. Comme l’orientation de l’effecteur est connue,
l’angle ξi peut être aisément calculé.

4.3.2 Modélisation de la raideur en rotation du méca-
nisme 3-RRR compliant

4.3.2.1 Expression des moments résistants dans chaque liaison

Pour une orientation donnée de l’effecteur, il est maintenant possible d’expri-
mer les positions angulaires θi, γi et ξi pour chaque jambe et d’établir les relations
liant les rotations au niveau de chaque liaison pivot alors à celles de l’effecteur. Les
moments résistants associés peuvent être exprimés à partir de ces rotations et des
paramètres géométriques de chaque liaison. De la même manière qu’au chapitre 3,
la raideur des amincissements circulaires à section rectangulaire s’écrit :

K =
E.w.t2

12

(

−0.0089+1.3556

√

t

2.r
−0.5227

t

2.r

)

(4.4)

avec K la raideur de la liaison, E le module d’Young, t, r et w l’épaisseur, le rayon
et la largeur de la liaison considérée. Les moments résistants LAi, LBi, LCi dans les
liaisons compliantes en Ai, Bi et Ci de la jambe i sont :

LAi = KAi.θi

LBi = KBi.γi

LCi = KCi.ξi

(4.5)
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4.3.2.2 Expression de la raideur au centre du mécanisme

Nous souhaitons maintenant déterminer la raideur en rotation du mécanisme
au point O, qui résulte de la contribution des raideurs de chaque liaison. Le méca-
nisme 3-RRR est hyperstatique. On décompose donc le mécanisme, dans un pre-
mier temps, en trois chaînes isostatiques indépendantes, qui sont les trois jambes
prises individuellement (figure 4.6). La raideur en rotation du mécanisme au point
O est alors la somme des raideurs en rotation des trois jambes au point O.

FIGURE 4.6 – Décomposition du problème hyperstatique en un problème isosta-
tique

On souhaite exprimer les moments Mxi, Myi et Mzi développés par la jambe i

pour une orientation de l’effecteur, en fonction des moments résistants LAi, LBi et
LCi connus pour chaque liaison. Il faut pour cela résoudre neuf équations à neuf in-
connues introduites par la formulation de l’équilibre statique d’une jambe soumise
aux moments Mxi, Myi et Mzi. Le détail du calcul et les expressions de Mxi, Myi et
Mzi en fonction de LAi, LBi et LCi sont donnés en annexe C. Les expressions des
moments Mx1, My1, Mz1, Mx2, My2, Mz2, Mx3, My3 et Mz3 étant déterminées, il
est maintenant possible de connaître les moments MX , MY et MZ développés par
le mécanisme pour une orientation de son effecteur. Il suffit pour cela d’ajouter
la contribution de chaque jambe. Par conséquent, en considérant que les moments
MX , MY et MZ ainsi que les moments Mx1, My1 et Mz1 sont exprimés dans le repère
de base R0, nous avons :
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MX

MY

MZ



=





Mx1

My1

Mz1



+Rot(2π
3 )





Mx2

My2

Mz2



+Rot(− 2π
3 )





Mx3

My3

Mz3



 (4.6)

Avec Rot(2π
3 )

et Rot(− 2π
3 )

les matrices de rotation de +120 et −120 degrés
autour de z0, l’axe normal au plan du mécanisme.

La rotation de l’effecteur étant connue dans R0, la raideur en rotation est donc
obtenue en divisant les moments MX , MY et MZ par les angles de rotations de
l’effecteur associés à leurs axes.

4.3.3 Modélisation de la raideur en translation du méca-
nisme 3-RRR compliant

Lors de la tâche de stabilisation cardiaque active, les mécanismes compliants
qui composent le système de compensation sont sollicités par des forces non né-
gligeables qui s’exercent dans le plan des mécanismes. La rigidité dans le plan du
mécanisme 3-RRR compliant doit donc être modélisée afin de pouvoir la maximi-
ser. Le comportement cinématique varie fortement entre la configuration plane du
mécanisme, une position singulière, et la position considérée, au voisinage de la
singularité. En revanche, en termes de rigidité dans le plan, il semble raisonnable
de considérer que le mécanisme a un comportement semblable dans la configura-
tion quasi plane et la configuration plane. Nous analysons donc dans cette phase le
mécanisme 3-RRR compliant en le considérant dans une configuration plane.

Les jambes du mécanisme 3-RRR compliant sont composées de poutres
courbes à sections variables : les trois liaisons compliantes Ai, Bi et Ci jointes entre
elles par les éléments connecteurs courbes AiBi et BiCi. Dans un premier temps,
nous exprimons la déformée d’une poutre courbe à section constante. L’expression
de la déformée d’une poutre à section variable peut alors être obtenue dans un se-
cond temps. Nous faisons l’hypothèse que l’effecteur connectant les trois jambes
entre elles est indéformable.

4.3.3.1 Déformée d’une poutre courbe simple

L’expression de la déformée d’une poutre courbe à section constante (fi-
gure 4.7) localisée dans le plan (O,x,y) peut être obtenue en faisant l’analogie avec
une poutre encastrée simple. Nous considérons l’hypothèse de Navier-Bernoulli
suivante vérifiée : les sections de la poutre restent perpendiculaires à la fibre neutre
pour de petits déplacements. La poutre considérée possède une section rectangu-
laire de moment quadratique IGz et est soumise en O à deux forces Fx et Fy définies
selon x et y, et à un moment Mz autour de z.
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FIGURE 4.7 – Poutre courbe soumise à un effort en O.

La rotation élémentaire dζ autour de z de la section en G repérée par l’angle τ ,
selon une portion élémentaire de l’axe neutre Rdτ , est égale à

dζ (τ) =
1

EIGz
Mf z.Rdτ (4.7)

ainsi
ζ (τ) =

1
EIGz

∫

Mf z.Rdτ +Aζ (4.8)

avec Mf z = Rcos(τ)Fy−Rsin(τ)Fx−Mz le moment de flexion en G autour de z. La
constante d’intégration Aζ est obtenue avec la condition ζ (0) = 0.

La variation de position selon x et y du centre G de la section repérée par l’angle
τ est égale à

{

ux(τ) =
∫

ζ (τ).R.cos(τ)dτ +Ax

uy(τ) =
∫

ζ (τ).R.sin(τ)dτ +Ay
(4.9)

avec Ax et Ay les constantes d’intégration obtenues à partir des conditions ux(0) = 0
et uy(0) = 0.

4.3.3.2 Déformée d’une poutre courbe à section variable

Chaque jambe du mécanisme 3-RRR compliant est composée de cinq poutres
courbes avec quatre sections de poutre différentes : une pour chaque liaison com-
pliante et une identique pour les deux éléments reliant les liaisons. Le calcul de
la déformée angulaire et de la position au point P requiert donc cinq intégrations
successives en considérant les moments quadratiques correspondants.

Pour obtenir la déformée d’une poutre courbe à section variable, le calcul précé-
dent reste applicable, mais en réalisant une intégration par section. Les constantes
d’intégration Aζ , Ax et Ay pour chaque section, sont alors obtenues à partir de la
rotation et des déplacements de l’extrémité de la poutre obtenus pour la section
précédente.
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Comme nous utilisons des liaisons compliantes à amincissements circulaires,
l’expression de leur déformée ne peut pas être calculée de la même façon. L’ex-
pression exacte du moment quadratique IGz de la section de l’amincissement en
fonction de τ ne peut être déterminée. Pour contourner ce problème, nous faisons
l’hypothèse que l’amincissement circulaire se comporte comme une poutre à sec-
tion rectangulaire de même volume de matière.

4.3.3.3 Estimation de la rigidité dans le plan du mécanisme 3-RRR

Le mécanisme obtenu par assemblage des trois poutres courbes à section va-
riable sur l’effecteur est hyperstatique. Il n’est donc pas possible d’évaluer direc-
tement les déformées de chaque jambe à partir des efforts FX et FY et du moment
MZ appliqué sur l’organe terminal. Afin de déterminer la déformation du méca-
nisme et donc sa raideur, nous définissons d’abord pour chaque jambe un torseur
d’effort composé de deux forces Fxi , Fyi et d’un moment Mzi appliqué au centre du
mécanisme en O. Le moment de flexion dans la jambe i vaut alors

Mf zi
= Rcos(τ)Fyi −Rsin(τ)Fxi −Mzi (4.10)

avec τ définissant la position angulaire autour de z0 du centre de la section de
poutre considérée et R le rayon définissant la distance entre le centre et la fibre
neutre.

Ainsi les translations et la rotation de l’extrémité de la jambe i sont fonction de
Fxi , Fyi et Mzi appliqués en O sur la jambe i. La nouvelle position du point O ainsi
que la rotation de l’effecteur s’écrivent :







xi = axxiFxi +axyiFyi +axziMzi

yi = ayxiFxi +ayyiFyi +ayziMzi

ζi = bxiFxi +byiFyi +bziMzi

(4.11)

avec axxi , axyi , axzi , ayxi , ayyi , ayzi , bxi , byi et bzi les neuf termes obtenus en exprimant
la déformée de la poutre.

Les positions (xi,yi) du point O et les rotations ζi obtenues doivent être égales
pour chaque jambe i en faisant l’hypothèse que l’effecteur est indéformable. Le
système d’équations (4.11) permet alors d’exprimer ces conditions sous forme de
six équations :































x1 = x2

x1 = x3

y1 = y2

y1 = y3

ζ1 = ζ2

ζ1 = ζ3

(4.12)
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En ajoutant la condition que l’effecteur est en équilibre statique, il est possible
d’exprimer les trois conditions supplémentaires qui permettent de résoudre le pro-
blème :











∑i∈[1,3]Fxi = FX

∑i∈[1,3]Fyi = FY

∑i∈[1,3]Mzi = MZ

(4.13)

Ainsi les trois jeux de forces et moments (Fxi , Fyi , Mzi), i ∈ [1,3] peuvent être
calculés en fonction de FX , FY et MZ à partir des équations (4.12) et (4.13). Par
conséquent, la position et l’orientation de l’effecteur sous charge peuvent être cal-
culées avec les équations (4.11).

4.3.4 Estimation des contraintes mécaniques

Pour un torseur d’effort appliqué sur l’effecteur, il est maintenant possible de
connaitre les efforts qui s’appliquent au niveau de chaque liaison compliante du
mécanisme 3-RRR. Une estimation des contraintes mécaniques peut être obtenue
en faisant la somme des contraintes mécaniques dues à la rotation de l’organe ter-
minal (le premier terme de la somme) et de celles dues aux sollicitations dans le
plan du mécanisme (les deux derniers termes de la somme) :

s = kB.
6.M
t2.w

+ kT .
F

t.w
+

6.Mf z(τ)

w2.t
(4.14)

avec kT et kB les facteurs de concentration des contraintes mécaniques, F l’effort
en traction dans la liaison dû aux actionneurs, M le moment résistant dans la liaison
dû à sa déformation autour de son axe de rotation (équation 4.5). Mf z(τ) le moment
de flexion défini à l’équation (4.10)). La force F est la force de traction normale à
la section de la liaison compliante considérée. Elle est obtenue par projection des
forces Fxi et Fyi .

4.4 Optimisation

Le mécanisme 3-RRR compliant peut être décrit par un jeu de paramètres
géométriques. Ce jeu de paramètres géométriques doit respecter un ensemble de
contraintes liées à la fabrication, la modélisation et l’intégration du mécanisme.
L’optimisation doit permettre de trouver le jeu de paramètres qui respecte toutes
ces contraintes, qui minimise la raideur en rotation et maximise la raideur en trans-
lation tout en maintenant une bonne compacité. L’ACO, introduite au chapitre pré-
cédent, est ici exploitée à nouveau.
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4.4.1 Le domaine de solutions

Les jambes du mécanisme 3-RRR sont considérées identiques. La géométrie de
la jambe est définie par un jeu Π de douze paramètres géométriques : σ l’angle de
rotation autour de z0, qui modifie la hauteur des points Bi (figure 4.5), le rayon R de
la fibre neutre, l’épaisseur du mécanisme T , les longueurs d’arcs α et β , les trois
épaisseurs de liaisons tA, tB et tC , les trois rayons des amincissements rA, rB et rC,
et la largeur de la jambe w. L’intervalle de valeurs des trois épaisseurs de liaisons
tA, tB et tC et des trois rayons des amincissements rA, rB et rC est limité par le
procédé de fabrication choisi. L’épaisseur du mécanisme T doit être inférieure à la
distance l (O1O2) qui sépare les deux plans contenant les mécanismes d’orientation
et d’actionnement (figure 4.1).

4.4.2 Contraintes d’optimisation

Comme au chapitre précédent, les mécanismes générés lors de l’optimisation
doivent respecter un certain nombre de contraintes afin de pouvoir évaluer leurs
performances. Ces contraintes sont explicitées ici. Pour chaque contrainte, l’ex-
pression mathématique associée est ensuite donnée.

Contraintes liées au matériau : les liaisons compliantes sont composées
d’amincissements circulaires aux sections bien inférieures à celles des éléments
connecteurs entre ces liaisons. Les contraintes mécaniques significatives vont donc
apparaître au niveau de ces liaisons. Comme le mécanisme compliant 3-RRR est
composé de neuf liaisons, on recherche la valeur de contrainte maximale smax dans
le mécanisme, calculée à partir de l’équation (4.14), qui ne doit pas dépasser la
limite de fatigue du matériau :

(a) La contrainte maximale smax mesurée dans le mécanisme doit être inférieure
à 550 MPa soit, smax ≤ 550.

Contraintes d’intégration : il faut, d’une part, que les jambes du mécanisme
n’interfèrent pas les unes avec les autres :

(b) L’angle de l’arc que forme la jambe ne peut dépasser 105 degrés
afin de laisser de l’espace pour pouvoir l’intégrer entre la base et l’effecteur ;
a1i +a2i +a3i +a4i +a5i ≤ 105 avec a ji la longueur d’arc du j-ème tronçon de
poutre.

D’autre part, la géométrie de chaque liaison ne doit pas interférer avec les di-
mensions de la jambe. C’est-à-dire que le profil des liaisons compliantes doit être
compatible avec l’épaisseur T de la jambe. Comme le mécanisme est placé dans
une configuration légèrement en dehors de la configuration plane, obtenue en fai-
sant tourner son effecteur autour de z0 d’un angle σ , les points Ai et Ci restent dans
les plans du mécanisme, et seuls les points Bi sortent légèrement du plan médian.

(c) Pour les liaisons Ai et Ci dont les axes sont contenus dans le plan médian
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du mécanisme, leurs épaisseurs tA, tC et leurs rayons rA, rC doivent respecter la
condition tA + 2rA ≤ T et tC + 2rC ≤ T . Pour les liaisons Bi, les axes des liaisons
forment un angle φ avec le plan médian. Les points Bi ont donc une ordonnée qui
vaut Rsin(φ). Par conséquent le point du profil susceptible de se trouver en dehors
de la demi-épaisseur T

2 de la jambe a une ordonnée de (R+ wB
2 )sin(φ) + ( tB

2 +
rB)cos(φ) qui doit donc être inférieure à la demi-épaisseur T

2 .
Contraintes de modélisation : pour l’étude de la rigidité dans le plan, nous

avons fait l’hypothèse que le mécanisme est dans la configuration plane. Afin que
cette hypothèse soit respectée, nous imposons, de façon empirique, que les points
Bi ne dépassent pas une certaine hauteur afin de respecter l’hypothèse de planéité.
Ainsi, afin que le mécanisme reste proche de la configuration plane, nous choisis-
sons que le plan médian du mécanisme ait toujours une intersection avec au moins
un point appartenant à l’épaisseur de chaque liaison Bi.

(d) La hauteur des points Bi doit donc être inférieure à la moitié de l’épaisseur
de la liaison Bi, soit Rsin(φ)≤ wB

2 .
Pour le calcul de la déformée d’une poutre courbe, nous avons fait l’hypo-

thèse que les jambes sont suffisamment élancées afin de considérer l’hypothèse de
Navier-Bernoulli vérifiée. Selon cette hypothèse, pour une poutre longue sollicitée
en traction et en flexion, les sections droites ne se déforment pas et restent ortho-
gonales à la ligne moyenne.

(e) La largeur de la jambe ne doit pas dépasser 30 % du rayon R soit w ≤ 0,3R.
Enfin, la contrainte sur les paramètres géométriques du modèle de la liaison

défini par [Schotborgh 2005] doit être respectée.
(f) La proportion entre l’épaisseur t et le rayon r de chaque liaison compliante

doit être respectée de manière à ce que 0.05 ≤ t
r ≤ 0.65.

Nous constatons que ces contraintes introduisent dix inégalités linéaires et trois
inégalités non linéaires.

4.4.3 Évaluation des performances

Le mécanisme de compensation doit être en mesure de produire un déplace-
ment de 1 mm en bout de tige afin de compenser les déformations dues à l’action
du cœur sur le stabilisateur. Connaissant la longueur de la tige L = 250 mm et le
déplacement d = 1 mm à fournir, l’angle de rotation de l’effecteur est connu et vaut
arctan( 1

250) (figure 4.8). Puisque la rotation de l’effecteur est connue, la raideur en
rotation et, par conséquent, le moment résistant sont connus. Le mécanisme doit
être en mesure de produire ce déplacement, et donc cette rotation, quelle que soit
l’orientation du mécanisme par rapport au cœur. Ainsi, afin d’évaluer les perfor-
mances du mécanisme, celui-ci est évalué pour dix orientations autour de l’axe de
la tige, dans un intervalle de 120 degrés, avec un pas de 12 degrés. Pour chacune
de ces sollicitations, les raideurs en rotation sont évaluées. L’orientation pour la-
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quelle la raideur en rotation Kr est maximale est conservée, ce qui représente la
pire configuration.

Nous fixons le bras de levier l = 6 mm (O1O2, figure 4.1), ce qui permet d’obte-
nir théoriquement un facteur d’amplification d’environ 40, deux fois plus que dans
le cas où le mécanisme est parfait avec une rigidité nulle (annexe A).


















FIGURE 4.8 – Évaluation de la raideur Kr et de l’effort F .

À partir de la raideur Kr et des deux bras de levier l = 6 mm et L = 250 mm, on
peut calculer l’effort F (figure 4.8) qui doit être fourni, afin que le mécanisme soit
à l’équilibre avec l’effort cardiaque FC de 5 N et que celui-ci produise déplacement
d en bout de tige de 1 mm : F = arctan(d

L)×Kr +FC × L
l

À partir de la valeur de F obtenue, les déplacements dans le plan peuvent être
calculés. On remarquera que la raideur en translation dans le plan Kp est invariante
selon l’orientation du mécanisme autour de la tige.

Enfin, la contrainte mécanique dans chaque liaison peut être calculée à partir de
la valeur de F . La valeur de contrainte maximale smax pour toutes les orientations
du mécanisme considérées est retenue.

La largeur w des liaisons compliantes du mécanisme est également la largeur de
la jambe et conditionne, par conséquent, l’encombrement du mécanisme qui peut
être défini par son rayon extérieur égal à R+ w

2 . C’est cet encombrement que l’on
cherche à réduire.

Ainsi, lorsqu’une solution ne respecte pas les contraintes sur les paramètres
présentés ci-dessus, la performance du mécanisme est Performance(Π) = 0. Sinon,
la performance du mécanisme vaut :

Performance(Π) =
Kp

Kr.Rmax
(4.15)

À chaque fois que l’algorithme d’optimisation trouve une meilleure solution,
les valeurs de Kr, Kp et Rmax deviennent des seuils à ne plus dépasser pour la
sélection des solutions de la génération suivante.
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4.5 Résultats et discussion

4.5.1 Résultats

L’optimisation est réalisée avec l’algorithme de colonie de fourmis présenté
précédemment, en employant les mêmes réglages des paramètres internes qu’au
chapitre précédent. La taille de la population est de 10000 individus en moyenne et
le rayon d’exploration moyen est fixé à à 5 % lors de la phase d’exploration.

Le jeu de paramètres obtenu après optimisation est donné au tableau 4.1 et une
représentation est donnée en figure 4.9. L’épaisseur du mécanisme vaut 6 mm et le
rayon extérieur vaut 34,5 mm. Cette épaisseur est la valeur maximale compatible
avec un bras de levier de 6 mm.

Afin d’évaluer la précision du modèle du mécanisme, le mécanisme 3-RRR
compliant est conçu sous Pro/Engineer et évalué par une analyse par éléments finis
avec Pro/Mechanica. Le niveau de performances atteint est commenté et analysé à
la fois avec le modèle mis en place et l’évaluation numérique par simulation.

Afin d’évaluer la raideur en rotation, le mécanisme est sollicité en rotation au-
tour des trois axes x, y et z. La figure 4.10 illustre la déformation du mécanisme.
L’erreur relative entre le modèle et les éléments finis est de 10 %, ce qui est satis-
faisant.

σ(deg) T(mm) R(mm) w(mm) α(deg) β (deg)
-0.04 6.00 30.55 8.13 24.18 24.15

rA(mm) rB(mm) rC(mm) tA(mm) tB(mm) tC(mm)
2.132 2.085 1.885 0.327 0.317 0.117

TABLE 4.1 – Paramètres de conceptions optimaux pour le mécanisme 3-RRR

À partir de la longueur de la tige connue, du bras de levier connu et de la
raideur du mécanisme d’orientation, on peut déterminer l’effort qu’il faut fournir
pour obtenir un déplacement en bout de tige de 1 mm. Avec un effort cardiaque
de 5 N, l’effort à fournir pour ce mécanisme est de 217 N. Si le mécanisme de
compensation possédait une raideur nulle, il lui faudrait produire 208 N ce qui est
une valeur très proche de 217 N et indique que la minimisation de la raideur en
rotation a été performante. Sous le chargement de 217 N, la contrainte maximale
évaluée par éléments finis vaut 525 MPa, comme le montre la figure 4.11 alors
que le modèle prévoyait 549 MPa, ce qui est également un résultat très proche
de celui obtenu par le modèle. Enfin, le déplacement maximum dans le plan vaut
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FIGURE 4.9 – Mécanisme d’orientation compliant.





FIGURE 4.10 – Déformation du mécanisme 3-RRR durant l’évaluation de la rai-
deur.



78 Chapitre 4. Mécanismes parallèles compliants quasi plans

0,05 mm, alors que 0,01 mm était attendu. Cette valeur reste néanmoins faible en
comparaison avec celle du déplacement de 1 mm exigée en bout de stabilisateur.





FIGURE 4.11 – Contraintes mécaniques dans les liaisons du mécanisme 3-RRR
durant son évaluation.

Du point de vue de l’application médicale, ces résultats montrent qu’il est pos-
sible de réaliser, pour la stabilisation cardiaque, un mécanisme d’orientation qui ait
les performances requises en termes de rigidité et de contraintes mécaniques et qui
puisse être intégré dans une plaque d’épaisseur 6 mm. Ce dimensionnement consti-
tue donc une première étape dans la conception d’un mécanisme de compensation
à partir de mécanismes qui peuvent être fabriqués dans le plan.

Du point de vue de la conception de mécanismes compliants, l’approche consis-
tant à exploiter une architecture de manipulateur parallèle au voisinage de la confi-
guration singulière dans le but de réaliser un mécanisme compliant pouvant être
fabriqué dans le plan s’avère être une approche pertinente.

4.5.2 Discussion

L’approche de conception proposée nous a permis d’atteindre notre objectif. En
effet, elle nous a permis de concevoir un mécanisme d’orientation compliant, ayant
une rigidité en rotation très faible et une rigidité dans le plan élevée, qui puisse être
fabriqué dans un plan et qui présente des performances mécaniques compatibles
avec l’application de stabilisation cardiaque active.

À ce stade, il existe trois points qui peuvent être améliorés. Tout d’abord, le
comportement des amincissements circulaires sollicités dans le plan du mécanisme
peut être affiné. Ivan Janin, qui a réalisé son stage de Master sur ce sujet dans notre
laboratoire ([Janin 2012]), a montré, par une confrontation avec les éléments finis
que les matrices de rigidité proposées dans la littérature pour ces amincissements
ne sont pas assez bien décrites. Ainsi, ce travail de modélisation reste à compléter
et le problème est ouvert.
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Ensuite, si l’on souhaite affiner davantage la modélisation de la rigidité dans le
plan, la raideur dans le plan du mécanisme doit être faite en considérant la configu-
ration exacte du mécanisme. Cette modélisation pourra être d’autant plus facilitée
si le point précédent est résolu.

Enfin, il pourrait être intéressant de considérer un paramètre de conception sup-
plémentaire, qui est le nombre de jambes du mécanisme puisque la méthode pré-
sentée dans ce chapitre peut tout à fait s’appliquer à tout mécanisme sphérique pa-
rallèle de type n-RRR. La redondance des jambes du mécanisme 3-RRR compliant
favorise alors la rigidité dans le plan du mécanisme, mais risque également d’aug-
menter sa rigidité en rotation. Par conséquent, il pourrait être intéressant d’étudier
la possibilité d’avoir un meilleur compromis entre la rigidité en translation et celle
en rotation avec ce paramètre supplémentaire.
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5.1 Proposition d’une démarche de conception de
mécanismes compliants

Dans le chapitre précédent, nous avons évalué la possibilité de profiter de tech-
niques de fabrication plane pour la réalisation de mécanismes compliants, en ex-
ploitant des mécanismes parallèles pour lesquels la configuration plane est une
configuration singulière. Nous avons alors pu montrer dans le contexte de la stabi-
lisation cardiaque active qu’une asymétrie introduite dans la fabrication permettait
de s’éloigner suffisamment de la configuration singulière.

Revenons un instant à l’architecture envisagée pour le stabilisateur, représentée
en figure 5.1. Comme le souligne la représentation, il est facile d’envisager de
réaliser le stabilisateur en produisant deux mécanismes dans des plans notés sous
les numéros 1 et 2 sur la figure 5.1. La connexion de la tige du stabilisateur est
cependant complexe pour que la solution soit compatible sur le plan cinématique :
il est nécessaire de disposer d’une liaison cardan et d’une liaison glissière mises en
série (liaisons grisées sur la figure). Dans ce chapitre, nous nous interrogeons sur
la possibilité de réaliser l’ensemble de ces deux liaisons avec un seul mécanisme
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compliant plan. Ce mécanisme doit présenter à la fois deux mobilités en rotation et
une translation.





 





FIGURE 5.1 – Schéma cinématique du mécanisme de compensation compatible
avec une décomposition en deux plans.

Dans la conception de mécanismes compliants, il est aisé de concevoir des
liaisons de type pivot [Howell 2001, Lobontiu 2003a]. Pour la réalisation de liai-
sons de type glissière ou plus complexes, des chercheurs ont proposé des solutions
[Trease 2004, Mackay 2012]. Pour répondre au besoin décrit dans paragraphe pré-
cédent, il est en revanche difficile d’identifier des mécanismes parallèles (qui nous
intéressent pour leurs propriétés de rigidité) qui présentent les mobilités adéquates.
Pour ce faire, nous proposons ici de profiter de l’analyse de singularités parallèles
développée en cinématique des manipulateurs parallèles.

Lorsqu’un manipulateur parallèle se trouve dans une configuration singulière
de type 2, son effecteur gagne un ou plusieurs degrés de mobilité de façon ins-
tantanée, ce qui se manifeste par une perte de rigidité, bien que les actionneurs
soient maintenus bloqués [Gosselin 1990, Merlet 2006]. Ce phénomène peut avoir
des conséquences graves pour un manipulateur. Dans la littérature, chaque nouveau
manipulateur parallèle est donc analysé pour évaluer l’existence de singularités de
type 2, leurs conditions d’apparition et la nature des mouvements pouvant locale-
ment apparaître. Pour la conception de mécanismes compliants, notre proposition
est de nous appuyer sur cette analyse pour identifier des manipulateurs parallèles
présentant des mouvements en singularité de la nature recherchée et construire
un mécanisme compliant à partir de cette architecture. Comme une singularité de
type 2 se produit à actionneurs bloqués, un mécanisme compliant peut, en effet,
être conçu à partir de l’architecture du manipulateur obtenue en retirant les liaisons
actionnées. La démarche de conception que nous proposons se décompose en trois
étapes.

La première étape consiste à identifier un manipulateur parallèle présentant
a minima les degrés de mobilité voulus. En effet, si le manipulateur parallèle pré-
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sente des configurations singulières de type 2, les mobilités gagnées sont de la
même nature que celles du manipulateur parallèle si les mouvements dus à la perte
de rigidité sont infinitésimaux. Pour un même manipulateur, selon sa géométrie, il
se peut également qu’en singularité de type 2, l’effecteur présente des mouvements
finis appelés « self-motions ». Le manipulateur gagne alors un réel degré de liberté.
Ce type de singularité ne sera pas considéré ici.

Les conditions d’existence d’une singularité parallèle et les mouvements obte-
nus dépendent des liaisons considérées actives dans le manipulateur. Pour un même
manipulateur, deux modes d’actionnement différents, c’est-à-dire deux choix dif-
férents de liaisons actives, peuvent conduire à deux mécanismes compliants dif-
férents dès lors que ces liaisons actives sont supprimées. Ces choix ne sont pas
nécessairement équivalents en termes de rigidité et de fabrication. Lorsqu’un ma-
nipulateur est identifié, il est donc nécessaire d’analyser les singularités du manipu-
lateur parallèle pour tous les modes d’actionnement envisageables, ce qui constitue
la deuxième étape.

La troisième étape consiste à concevoir le mécanisme compliant à partir de l’ar-
chitecture retenue. Le caractère parallèle du mécanisme doit permettre de maîtriser
ses propriétés de raideur, tout en ayant les mobilités requises pour des mouvements
réalisés au voisinage de sa position d’équilibre.

Dans la littérature, le voisinage de singularités parallèles a déjà été
utilisé pour l’amplification des déplacements d’actionneurs piézoélectriques
[Stoughton 1992, Bachta 2009], ou pour l’amélioration de la sensibilité de cap-
teurs d’effort [Ranganath 2004]. Cette approche est également exploitée commer-
cialement, comme dans le cas des actionneurs Cedrat Technologies.

L’exploitation d’une singularité parallèle pour la conception de mécanisme
compliant a été réalisée de manière implicite dans [Chapuis 2004] et décrite
dans [Renaud 2009] pour la conception d’un capteur de couple. Dans les deux cas,
ce sont les propriétés bien connues du manipulateur parallèle 3-PRR (respective-
ment 3-RRR plan) qui sont utilisées pour la conception d’une liaison compliante,
qui est en réalité équivalente à une liaison pivot, intégrée au capteur de couple. Les
structures compliantes planes obtenues, de type 4-RR et 6-RR, n’avaient pour ob-
jectif que la réalisation d’un mouvement simple de rotation, selon l’axe normal au
plan du mécanisme. Dans [Parise 2001], des mécanismes orthoplans sont dévelop-
pés et sont, pour certains, équivalents à des mécanismes en configuration singulière
de type 2. Ces mécanismes passifs sont utilisés comme des ressorts plans qui per-
mettent d’avoir des translations de grande amplitude selon la direction normale au
plan du mécanisme. En outre, ces ressorts plans peuvent être assemblés en parallèle
ou en série (figure 5.2).

La conception d’un mécanisme compliant à partir d’un manipulateur parallèle
en singularité, comme nous le proposons ici, n’est pas exploitée. Il n’existe pas, à
notre connaissance, de mécanismes compliants plans exploitant la perte de rigidité
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(a) Mécanismes orthoplans en
configuration plane.




(b) Mécanismes orthoplans en configura-
tion sortie.

(c) Mécanismes orthoplans utilisés en parallèle.


 



(d) Mécanismes orthoplans
utilisés en série.

FIGURE 5.2 – Principe et utilisations de mécanismes orthoplans comme ressorts
[Parise 2001].
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due à une singularité parallèle dans le but de produire plusieurs mobilités, dans et
hors de leur plan.

Nous évaluons l’intérêt de cette approche dans ce chapitre à travers la concep-
tion d’un mécanisme adapté au cas du stabilisateur, qui doit présenter deux rota-
tions et une translation et sera ainsi désigné de type RRP dans la suite. Les trois
étapes de la démarche de conception présentées précédemment sont appliquées, en
exploitant notamment l’analyse de singularités par l’algèbre de Grassmann-Cayley,
un travail effectué en collaboration avec l’IRCCyN 1.

5.2 Manipulateur parallèle 3-US

Un manipulateur parallèle 3-US (Fig. 5.3) possède trois jambes identiques
connectées chacune à la base par une liaison cardan (U) et à l’effecteur par une
liaison sphérique (S). Le manipulateur 3-US possède trois degrés de mobilité et les
mouvements de son effecteur sont la combinaison des trois translations et trois rota-
tions. Dans la littérature, ce manipulateur parallèle a principalement été utilisé pour

FIGURE 5.3 – Manipulateur parallèle 3-US

sa capacité à produire un mouvement hélicoïdal, lorsque le centre de son effecteur
se translate le long d’un axe vertical passant par le centre du manipulateur. En ajou-
tant des jambes supplémentaires, on obtient en effet une structure de type n-US,
surcontraint lorsque n > 3, dit mécanisme de Wren, qui présente un seul degré de
mobilité produisant ce mouvement hélicoïdal [Vertechy 2007]. Grâce à cette pro-
priété, ce mécanisme a par la suite été exploité et breveté par [Jacobsen 1975] pour
la conversion d’une rotation en translation, et inversement. Il est utilisé de façon
similaire par [Andersen 2009] sous forme de mécanismes émergents (LEM) pour

1. Institut de Recherche en Communications et Cybernétique de Nantes.
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la conception de revêtements capables d’absorber des chocs. Enfin, très récem-
ment [Qin 2012], deux architectures de manipulateurs 3-US ont été étudiées dans
le cadre des mécanismes « pliables » pour des applications aéronautiques. Ce sont
leurs capacités à présenter un faible encombrement en configuration « pliée », la
configuration plane, qui ont été mises en avant, sans avoir étudié les configurations
singulières. À notre connaissance, l’analyse des singularités d’un manipulateur pa-
rallèle 3-US n’a pas encore été effectuée.

(a) Mécanisme 6-US 1-UPS de
Wren [Vertechy 2007].

    

 
(b) Concept de mécanisme compliant pour la dissipation
d’énergie [Andersen 2009].

FIGURE 5.4 – Manipulateurs parallèles surcontraints et mécanismes compliants
utilisant les chaînes cinématiques US et permettant de produire un mouvement
hélicoïdal.

Dans notre contexte, l’architecture et le comportement cinématique en configu-
ration plane du manipulateur 3-US sont particulièrement intéressants.

Du point de vue de l’architecture, chaque jambe du manipulateur n’est compo-
sée que d’un élément rigide liant effecteur et base. Le nombre de segments consti-
tuant le mécanisme est donc faible, ce qui est favorable aux propriétés de raideur
du mécanisme compliant que nous allons concevoir.

Du point de vue de la cinématique, les mouvements de l’effecteur du manipu-
lateur 3-US correspondent à ceux recherchés lorsque l’effecteur est dans le plan du
manipulateur. En effet, la direction des champs de vitesses au niveau de l’effecteur,
compatible cinématiquement avec les jambes du manipulateur, est la direction nor-
male au plan contenant le manipulateur. Par conséquent, les vitesses instantanées
que peut présenter l’effecteur du manipulateur 3-US dans cette configuration sont
des vitesses de translation de direction normale à l’effecteur, et les deux rotations
autour des axes dans le plan de l’effecteur.

Ces vitesses instantanées sont les mobilités RRP recherchées pour notre ap-
plication. Si le manipulateur 3-US présente des singularités de type 2 dans cette
configuration plane, les degrés de mobilité gagnés sont un sous-ensemble de l’en-
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(a) Champ de vitesse de la translation.








(b) Champ de vitesse de la première rotation.







(c) Champ de vitesse de la seconde rotation.

FIGURE 5.5 – Illustration par l’analyse cinématique des trois mobilités instantanées
du manipulateur 3-US dans la configuration plane.
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semble des degrés de mobilité RRP constatés. Comme précisé précédemment, les
configurations singulières de type 2 dépendent du mode d’actionnement. Il nous
est donc nécessaire d’analyser les différents modes d’actionnement envisageables.

Chaque jambe du manipulateur 3-US peut être vue comme une chaine RRRRR,
composée uniquement de liaisons pivots (figure 5.6). Actionner le dispositif sup-
pose de choisir comme liaisons actives 3 liaisons parmi les 15 qui composent le
mécanisme. Il existe donc

(15
3

)

= 455 façons d’actionner le manipulateur 3-US.
Parmi ces 455 modes d’actionnement possibles, seuls 5 modes d’actionnement sont
symétriques, i.e. sont tels qu’on actionne les mêmes liaisons sur chacune des trois
jambes.

5.3 Analyse de singularités avec l’algèbre de
Grassmann-Cayley

Il existe plusieurs façons d’analyser les singularités d’un manipulateur paral-
lèle. Il est tout d’abord possible d’étudier les cas où l’inverse de la matrice jaco-
bienne du manipulateur connaît une perte de rang, c’est-à-dire lorsque son détermi-
nant s’annule [Gosselin 1990, Zlatanov 1998]. Mais la formulation de cette matrice
est complexe et l’obtention de son déterminant reste délicate même avec des outils
de calculs formels [Merlet 2006].

Une autre méthode consiste à utiliser la géométrie de Grassmann [Merlet 1989,
Merlet 2006] pour réaliser une analyse géométrique des singularités. Si le mani-
pulateur parallèle possède une architecture complexe et la représentation de ses
configurations est délicate, certaines configurations singulières peuvent alors être
difficiles à identifier [Amine 2011].

L’algèbre de Grassmann-Cayley est une méthode algébrique qui permet de for-
muler les conditions géométriques pour lesquelles le manipulateur parallèle est en
singularité [White 1975, White 1983, White 2005, Ben-Horin 2006, Amine 2012].
Dans le cadre du projet SIROPA, une interface graphique basée sur l’algèbre de
Grassmann-Cayley a été développée [Amine 2011] qui permet de déterminer toutes
les conditions géométriques pour lesquelles un manipulateur parallèle est en sin-
gularité. En collaboration avec S. Caro à l’IRCCyN, nous avons exploité cet outil
pour conduire l’analyse des singularités du manipulateur 3-US.

5.3.1 Principe de la méthode

La méthode proposée par [Amine 2011] pour l’analyse des singularités, qui
est très bien détaillée dans sa thèse, s’appuie sur la théorie des visseurs (screw

theory) [Kong 2007] et l’algèbre de Grassmann-Cayley. L’analyse des singularités
du manipulateur se fait sur la base d’une représentation symbolique et minimale



5.3. Analyse de singularités avec l’algèbre de Grassmann-Cayley 89

des propriétés cinématiques du manipulateur. L’élément de passage clé entre la
théorie des visseurs et cette représentation symbolique, utilisé pour l’analyse des
singularités avec l’algèbre de Grassmann-Cayley, est le système d’efforts global du
manipulateur.

Le système d’efforts global, ou global wrench system en anglais, est obtenu
par la théorie des visseurs. Il exprime le système, i.e. l’ensemble des visseurs 2 des
efforts caractéristiques qui agissent sur l’effecteur du manipulateur. Le manipula-
teur 3-US est un manipulateur à mobilité restreinte, qui n’est pas surcontraint et
présente trois degrés de mobilité. Son système d’efforts global est donc composé
de six efforts : trois efforts d’actionnement et trois efforts de contrainte (actua-

tion wrenches 3 et constraint wrenches en anglais). Ainsi, les efforts de contrainte
définissent la manière dont les jambes du manipulateur contraignent l’effecteur à
n’avoir que trois degrés de mobilité et ne dépendent pas du mode d’actionnement.
Les efforts d’actionnement définissent, quant à eux, la manière dont les actionneurs
agissent sur les trois degrés de mobilités de l’effecteur et dépendent du mode d’ac-
tionnement. Ces six efforts définissent donc la manière dont l’effecteur est contraint
en effort selon les six degrés de mobilité. Lorsque le manipulateur est en singularité
parallèle, l’effecteur gagne des degrés de mobilité, ce qui signifie que les efforts,
bien que non nuls, ne contraignent plus l’effecteur. L’analyse des singularités re-
vient donc à identifier toutes les configurations pour lesquelles le système d’efforts
global dégénère.

Cette dégénérescence du système d’efforts peut être déterminée géométrique-
ment par la géométrie de Grassmann [Merlet 2006] ou algébriquement par l’al-
gèbre de Grassmann-Cayley [Amine 2012]. Il s’agit dans les deux cas de détermi-
ner pour quelles configurations il existe une dépendance linéaire entre les lignes
de force associées aux efforts du système d’efforts global. La recherche de cette
dépendance linéaire peut donc se faire géométriquement ou algébriquement. L’al-
gèbre de Grassmann-Caley est mise en place et utilisée ici pour déterminer toutes
les conditions géométriques pour lesquelles le manipulateur parallèle est dans une
configuration singulière. Cet outil de calcul manipule une représentation symbo-
lique des lignes de force qui permet de s’affranchir de tout système de coordon-
nées. Une ligne de force est définie par deux points. Puisque chaque ligne de force
est définie par deux points, le système d’efforts global peut être décrit par douze

2. Dans la littérature francophone, il est possible de trouver, à côté du terme de « visseur »,
également celui de « torseur » pour désigner le terme anglais screw. De même le mot anglais
system est traduit aussi bien par le terme d’ « espace » que par celui de « système » [Fayet 1995].
Un visseur est un torseur particulier dont le moment et la résultante sont portés par un même axe
et sont liés par un pas. Afin d’harmoniser le texte ainsi que de décrire au mieux la notion de pas

et d’axe de vis, nous utilisons le terme de « visseur » qui est par ailleurs fréquemment utilisé dans
la communauté robotique francophone. En ce qui concerne le terme de system, nous choisissons
d’utiliser le terme de « système » qui rend, à nos yeux, mieux le sens du mot anglais.

3. Wrench est aussi appelé « torseur d’effort ».
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points. Ces points sont exprimés dans l’espace projectif P3 qui est composé de
l’espace cartésien et du plan à l’infini. Ainsi, en plus des trois coordonnées carté-
siennes, une quatrième coordonnée indique si le point est fini ou à l’infini. Ici les
points sont représentés de façon symbolique et l’on renseigne uniquement si ces
points sont finis ou infinis. Les six lignes de force et les douze points projectifs
associés peuvent être représentés graphiquement par un graphe d’efforts. À partir
des douze points définissant les six lignes de force associées aux six efforts du sys-
tème d’efforts global, il est possible d’exprimer le superbracket ([Amine 2011])
qui s’annule lorsque le manipulateur est en singularité. Le superbracket peut être
décomposé en 24 monômes qui forment autant de conditions possibles de singula-
rité. Si leur exploitation directe reste difficile, l’algèbre de Grassmann-Cayley per-
met leur simplification de manière formelle. Il devient alors possible, mais pas de
manière systématique, d’utiliser la décomposition simplifiée du superbracket pour
déterminer les conditions géométriques pour lesquelles le manipulateur parallèle
est en singularité.

Afin de pouvoir exprimer le superbracket, il faut donc, dans un premier temps,
déterminer le système d’efforts global du manipulateur parallèle 3-US.

5.3.2 Système d’efforts global du manipulateur parallèle 3-US

Dans un premier temps, nous introduisons les notations nécessaires à la modéli-
sation du manipulateur parallèle 3-US. Dans un deuxième temps, nous introduisons
les éléments de la théorie des visseurs qui sont indispensables à notre analyse. Le
système d’efforts global d’un manipulateur parallèle est donc composé du système
d’efforts de contrainte et du système d’efforts d’actionnement qui sont eux-mêmes
déterminés à partir du système des visseurs cinématiques (twist 4 system en an-
glais) qui caractérisent les mouvements de l’effecteur. Dans ce qui suit, nous défi-
nissons donc également le système des visseurs cinématiques, le système d’efforts
de contrainte et le système d’efforts d’actionnement nécessaires à l’expression du
système d’efforts global du manipulateur parallèle 3-US.

5.3.2.1 Modélisation cinématique du manipulateur 3-US

La modélisation cinématique du mécanisme 3-US est représentée en figure 5.6.
La liaison cardan équivaut à deux liaisons pivots ayant des axes de rotation ortho-
gonaux qui se coupent en Ai. Les axes des trois premières liaisons pivots, définis
par u1i et Ai, qui connectent les trois liaisons cardans à la base, sont dans le plan
de la base et se coupent en O. Le second axe de rotation, défini par u2i et Ai, est
orthogonal au premier axe et contenu dans le plan de la configuration plane du ma-
nipulateur. La liaison sphérique équivaut à trois liaisons pivots ayant leurs axes de

4. Twist est aussi appelé « torseur cinématique ».
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rotation orthogonaux qui se coupent en Bi. Ces axes de rotation sont définis par les
vecteurs u3i, u4i et u5i et Bi. Le vecteur u5i est normal au plan de l’effecteur, défini
par les points Bi et P. Le vecteur u4i est dans le plan de l’effecteur et orthogonal à
u5i. Enfin, le vecteur u3i est orthogonal à u4i. Dans la configuration plane du ma-
nipulateur, l’axe de rotation défini par u4i passant par Bi passe par P, les axes de
rotation définis par u3i et u4i et passant par Bi sont coplanaires et les axes définis
par u3i et u5i passant par Bi sont orthogonaux.

On définit comme le j-ème mode d’actionnement le mode où les j-ème axes de
rotation définis par u ji sont actionnés.


















FIGURE 5.6 – Architecture cinématique équivalente à base de liaisons pivots du
manipulateur parallèle 3-US.

5.3.2.2 Éléments de la théorie des visseurs

Un visseur normalisé, ou normalized screw en anglais, s’écrit $̂ = [s, (s0 × s+
λ s)]T , avec s le vecteur unitaire qui définit l’axe du visseur, s0 le vecteur position
d’un point sur l’axe du visseur défini dans le repère de base et λ le pas (pitch en
anglais) du visseur. Un visseur d’intensité ρ s’écrit $ = ρ $̂.

Un visseur cinématique de pas infini ε̂∞, ou infinite-pitch twist en anglais, re-
présente une translation pure. Un visseur cinématique de pas nul ε̂0, ou zero-pitch

twist en anglais, représente une rotation pure.
Un visseur d’effort de pas nul τ̂0, ou zero-pitch wrench en anglais, représente

une force pure alors qu’un visseur d’effort de pas infini τ̂∞, ou infinite-pitch wrench

en anglais, représente un moment pur.

5.3.2.3 Système des visseurs cinématiques du manipulateur parallèle 3-US

Dans le cas du manipulateur parallèle 3-US, chaque jambe du robot est com-
posée uniquement de liaisons pivots. Le système des visseurs cinématiques Ti, de
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la jambe i, est donc défini par la combinaison linéaire des visseurs de pas nul ε̂0,
associés à ses cinq liaisons pivots.

ε̂ i
01 =

[

u1i

ai ×u1i

]

, ε̂ i
02 =

[

u2i

ai ×u2i

]

ε̂ i
03 =

[

u3i

bi ×u3i

]

ε̂ i
04 =

[

u4i

bi ×u4i

]

, ε̂ i
05 =

[

u5i

bi ×u5i

]

, i = 1,2,3 (5.1)

u1i et u2i sont les vecteurs directeurs unitaires des premier et second axes des liai-
sons pivots du cardan de la ième jambe. u3i, u4i et u5i sont les vecteurs directeurs
unitaires des troisième, quatrième et cinquième axes des liaisons pivots de la liaison
sphérique de la i-ème jambe. ai et bi sont les coordonnées cartésiennes des points
Ai et Bi représentés à la figure 5.6. Le système des visseurs cinématiques T3US du
manipulateur parallèle 3-US est alors l’intersection de T1, T2 et T3 :

T3US =
3
⋂

i=1

Ti (5.2)

5.3.2.4 Système d’efforts de contrainte du manipulateur parallèle 3-US

Le système d’efforts de contrainte Wc, ou constraint wrench system en anglais,
du manipulateur parallèle 3-US définit la manière dont l’effecteur est contraint mé-
caniquement par les jambes du manipulateur parallèle. Il est indépendant du mode
d’actionnement et permet d’exprimer la manière dont l’effecteur est contraint par
les jambes. La nature des efforts de contrainte dépend de l’architecture du manipu-
lateur. Il est composé de trois visseurs chacun étant réciproque à l’un des visseurs
de Ti, i ∈ [1,3]. D’après la théorie des visseurs [Kong 2007], un visseur de pas nul
est réciproque à un autre visseur de pas nul si leurs axes sont coplanaires. Un vis-
seur de pas nul est réciproque à un visseur de pas infini si et seulement si leurs
axes sont perpendiculaires. Puisqu’il n’est pas possible de trouver un visseur de
contrainte de pas infini réciproque à tous les visseurs cinématiques de pas nul de
la jambe i, le visseur de contrainte doit être parallèle ou avoir un point d’intersec-
tion avec tous les axes des visseurs cinématiques de la jambe i. Par conséquent,
le système d’efforts de contrainte Wc, est engendré par trois visseurs de pas nuls,
c’est-à-dire trois forces pures, et représenté sur la figure 5.7 :

F̂ c
i =

[

ni

bi ×ni

]

, i = 1,2,3 (5.3)

avec ni le vecteur unitaire de
−−→
AiBi.
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FIGURE 5.7 – Système d’efforts de contrainte Wc du manipulateur parallèle 3-US.

5.3.2.5 Système d’efforts d’actionnement du manipulateur parallèle 3-US

Pour ce qui est du système d’efforts d’actionnement Wa du manipulateur paral-
lèle 3-US , celui-ci dépend du mode d’actionnement. Il est déterminé de la même
façon que précédemment à une exception près, que le visseur d’actionnement de
la jambe i est réciproque à tous les visseurs de Ti, i ∈ [1,3], sauf celui de la liai-
son actionnée. Par conséquent, dans le cas du premier mode d’actionnement, défini
comme le cas où les premières liaisons pivots des liaisons cardans sur la base sont
actionnées, le visseur d’actionnement de la jambe i doit être réciproque uniquement
à ε̂ i

02, ε̂ i
03, ε̂ i

04 et ε̂ i
05 et ne pas être dépendant du système d’efforts de contrainte as-

socié à la jambe i. Wa
1 est donc défini par trois visseurs de pas nul, c’est-à-dire trois

forces pures, représentées sur la figure 5.8 :

F̂ a
1i =

[

u2i

bi ×u2i

]

, i = 1,2,3 (5.4)

Dans le cas du second mode d’actionnement où les secondes liaisons pivots des
cardans sont actionnées, Wa

2 est défini par les trois forces pures suivantes :

F̂ a
2i =

[

u1i

bi ×u1i

]

, i = 1,2,3 (5.5)

Dans le cas où les j-èmes liaisons ( j = 3,4,5) sont actionnées, Wa
j est défini par

les trois forces pures suivantes :

F̂
a
ji =

[

v ji

c ji ×v ji

]

, i = 1,2,3 (5.6)

v ji étant le vecteur unitaire de la droite L ji réalisant l’intersection entre les plans
P1i et P ji. c ji sont les coordonnées de tous les points Cji sur la ligne L ji. P1i est
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FIGURE 5.8 – Représentation des systèmes d’efforts de contrainte et d’efforts d’ac-
tionnement pour le premier mode d’actionnement.

défini par u1i et u2i et passe par Ai. P3i est défini par les vecteurs u4i et u5i et passe
par le point Bi. P4i est défini par u3i et u5i et passe par le point Bi. P5i est défini
par u3i et u4i et passe par le point Bi. La figure 5.9 représente les systèmes d’efforts
de contrainte et d’actionnement pour le quatrième mode d’actionnement.

5.3.2.6 Système d’efforts global du manipulateur parallèle 3-US

Enfin, le système d’efforts global W j
3US du manipulateur parallèle 3-US associé

au j-ème mode d’actionnement est engendré par les trois forces du système d’ef-
forts d’actionnement Wa

j et les trois forces du système d’efforts de contrainte Wc du
manipulateur parallèle 3-US.

W
j
3US = span(F̂ c

1 , F̂
c
2 , F̂

c
3 , F̂

a
j1, F̂

a
j2, F̂

a
j3), j = 1, . . . ,5 (5.7)

Span signifie que les six forces F̂ c
1 , F̂ c

2 , F̂ c
3 , F̂ a

j1, F̂ a
j2 et F̂ a

j3 forment une base

du système d’efforts global W j
3US. C’est la dégénérescence du système d’effort glo-

bal W j
3US du manipulateur parallèle 3-US que nous allons étudier avec l’algèbre de

Grassmann-Cayley.

5.3.3 Analyse détaillée des conditions de singularité pour le pre-
mier mode d’actionnement

5.3.3.1 Graphe d’efforts du manipulateur parallèle 3-US

Le graphe d’efforts du manipulateur parallèle 3-US permet de représenter gra-
phiquement des propriétés géométriques qui lient les efforts du système d’efforts
global W j

3US entre eux. Son utilisation est expliquée pour le premier mode d’action-
nement du manipulateur parallèle 3-US où les six forces F̂ c

1 , F̂ c
2 , F̂ c

3 , F̂ a
11, F̂ a

12
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FIGURE 5.9 – Représentation des systèmes d’efforts de contrainte et d’actionne-
ment pour le quatrième mode d’actionnement.

et F̂ a
13 forment une base du système d’efforts global W1

3US. Ces forces peuvent être
représentées géométriquement par des lignes de force dans l’espace projectif P3.
Un visseur de pas nul $̂0 = (s, r× s)T (λ = 0) est associé à une droite finie dans
l’espace projectif P3. Un visseur de pas infini $̂∞ = (0, s)T (λ → ∞) est associé
à une droite infinie dans cet espace. Les six forces sont donc représentées par six
lignes finies dans cet espace projectif. Une ligne finie peut être représentée soit par
deux points distincts finis soit par un point fini et un point à l’infini. Les douze
points projectifs doivent être sélectionnés sur les six droites projectives, i.e. deux
points sur chaque droite.

Soit b1 = (b1, 1)T , b2 = (b2, 1)T , b3 = (b3, 1)T les coordonnées homogènes
des points d’intersection de F̂ a

11 et F̂ c
1 , F̂ a

12 et F̂ c
2 , F̂ a

13 et F̂ c
3 , respectivement. bi

sont les coordonnées cartésiennes du vecteur OBi et la quatrième coordonnée va-
lant 1 signifie que le point est fini. F̂ a

11, F̂ c
1 , F̂ a

12, F̂ c
2 , F̂ a

13 et F̂ c
3 coupent le plan

infini Π∞ aux points u21 = (u21, 0)T , n1 = (n1, 0)T , u22 = (u22, 0)T , n2 = (n2, 0)T ,
u23 = (u23, 0)T et n3 = (n3, 0)T , respectivement. u2i sont les coordonnées du vec-
teur u2i et la quatrième coordonnée valant 0 signifie que le point est à l’infini. Le
graphe d’efforts du manipulateur parallèle 3-US pour le premier mode d’actionne-
ment est représenté en figure 5.10.
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FIGURE 5.10 – Graphe d’efforts du manipulateur parallèle 3-US pour le premier
mode d’actionnement.

5.3.3.2 Superbracket du manipulateur parallèle 3-US

L’expression du superbracket du manipulateur parallèle 3-US pour le premier
mode d’actionnement est obtenue à partir des douze points projectifs représentés
en figure 5.10 et s’écrit : [b1u21 b1n1b2u22 b2n2b3u23 b3n3].

Dans le cas général, l’expression peut être développée en une combinaison
linéaire de 24 monômes [Ben-Horin 2006], chacun représentant le produit de
trois brackets de quatre points projectifs. Ici, la forme décomposée du superbra-

cket est simplifiée en 4 monômes (équation (5.8)) avec l’outil 5 développé dans
[Amine 2011]. Puisque le superbracket utilise une représentation symbolique, le
choix des noms des points projectifs n’a aucune importance. Afin de pouvoir utili-
ser le superbracket avec l’outil de calcul, nous pouvons par exemple le réécrire de
cette façon : [aBaCdEdFgHgI] où les lettres en minuscule représentent les points
finis et les lettres en majuscule les points à l’infini.

[b1u21 b1n1 b2u22 b2n2b3u23 b3n3] = [b1u21n1b2][b1b2n2b3][u22u23b3n3]

−[b1u21n1u22][b1b2n2b3][b2u23b3n3]

−[b1u21n1b2][b1b2u22b3][n2u23b3n3]

+[b1u21n1n2][b1b2u22b3][b2u23b3n3] (5.8)

La décomposition du superbracket peut alors être réécrite avec l’outil de calcul,
de manière à pouvoir être interprétée.

[b1u21b1n1 b2u22b2n2 b3u23b3n3] =

(b1u21 n1)∧ (b2u22 n2)∧ (b3u23n3)∧ (b1b2 b3) (5.9)

5. http ://www.irccyn.ec-nantes.fr/~caro/SIROPA/GUIGCASiropa.jar
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Le symbole ∧ représente l’opérateur meet [Ben-Horin 2006]. L’équation (5.9)
signifie que le superbracket s’annule lorsque les plans (b2 u22 n2), (b3 u23 n3) et
(b1 b2 b3) ont un point d’intersection commun.

5.3.3.3 Conditions géométriques de singularités parallèles

Soit Πi les plans passant par les points Bi et définis par u2i et ni, i = 1,2,3,
représentés en figure 5.10, c’est-à-dire définis par F̂ a

1i et F̂ c
i , représentés en fi-

gure 5.11. Soit Π4 le plan passant par les points B1, B2 et B3 (figure 5.11). L’équa-
tion (5.9) dégénère, c’est-à-dire le manipulateur parallèle 3-US est en configuration
singulière parallèle, lorsque les plans Π1, Π2, Π3 et Π4 ont un point d’intersection
commun. Par conséquent, pour le premier mode d’actionnement, le manipulateur
parallèle 3-US est en configuration singulière lorsque le manipulateur parallèle est
dans la configuration plane, puisque les quatre plans sont confondus.











































FIGURE 5.11 – Représentation des plans Π1, Π2, Π3 et Π4.
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5.3.4 Analyse des singularités pour les autres modes d’action-
nement

Pour les deux premiers modes d’actionnement, l’outil numérique permet de
simplifier l’expression du superbracket et donne les mêmes conditions géomé-
triques pour lesquelles le manipulateur parallèle 3-US est en singularité. Pour le
troisième, le quatrième et le cinquième mode d’actionnement, au niveau des liai-
sons sphériques, l’outil de calcul ne permet pas de simplifier l’expression du su-

perbracket. Dans le cas de la configuration plane, qui nous intéresse pour la facilité
de fabrication qu’elle offre, nous pouvons exploiter la théorie des vis pour déter-
miner les conditions de singularité. Ainsi, en configuration plane et d’après l’équa-
tion (5.7), le système d’efforts global du manipulateur parallèle 3-US devient un
système d’ordre trois composé de six forces pures coplanaires et ce, quelque soit
le mode d’actionnement, comme l’illustre la figure 5.12. Le manipulateur paral-
lèle 3-US est en singularité dans la configuration plane, quel que soit le mode d’ac-
tionnement.

Il pourrait exister des configurations singulières hors plan qui présentent éga-
lement un intérêt pour la conception de mécanismes compliants, comme les mé-
canismes compliants émergents par exemple. L’analyse complète des singularités
pour ces modes d’actionnement est un volet qui reste à développer.

5.3.5 Degrés de mobilité gagnés pour les cinq modes d’action-
nement

Le système des visseurs cinématiques T3US est réciproque au système d’efforts
global W k

3US, k = 1, . . . ,5. Dans la configuration plane, à actionneurs bloqués, c’est-
à-dire même s’ils produisent un couple, le système des visseurs cinématiques est
d’ordre trois. Dans cette situation, le T3US est défini par deux visseurs cinéma-
tiques de pas nuls d’axes non colinéaires et contenus dans le plan du manipulateur
parallèle 3-US et d’un visseur cinématique de pas infini d’axe normal au plan du
manipulateur parallèle 3-US. Or, un visseur cinématique de pas nul correspond à
une rotation et un visseur cinématique de pas infini correspond à une translation.
Ainsi, quel que soit le mode d’actionnement, le manipulateur parallèle 3-US gagne
les trois mobilités instantanées RRP dans la configuration plane.
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(a) Premier mode d’actionnement.


















(b) Deuxième mode d’actionnement.


















(c) Troisième mode d’actionnement.


















(d) Quatrième mode d’actionnement.


















(e) Cinquième mode d’actionnement.

FIGURE 5.12 – Représentation des efforts d’actionnement et de contrainte du ma-
nipulateur parallèle 3-US qui sont tous coplanaires en configuration plane pour les
cinq modes d’actionnement.
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5.4 Conception du mécanisme compliant à trois mo-
bilités RRP

5.4.1 Choix de l’architecture

Quel que soit le mode d’actionnement, le manipulateur parallèle 3-US gagne
les trois mobilités RRP recherchées en singularité parallèle lorsqu’il est placé dans
la configuration plane. Nous avons donc la liberté de choisir la liaison qui sera
supprimée.

Une première remarque est que la réalisation d’une liaison sphérique n’est pas
simple. En effet, elle peut être réalisée de deux manières. Une première solution
consiste à réaliser la liaison sphérique compliante à partir d’un amincissement
unique (figure 5.13 a et figure 5.13 b). La rigidité de ce type d’amincissement
peut poser problème lorsque celui-ci est sollicité selon son axe de symétrie de ré-
volution. Le comportement cinématique de ce type d’amincissement risque donc
de s’éloigner du modèle de liaison rotule. Par ailleurs, la faible section minimale
risque de conduire à des contraintes mécaniques élevées. Une seconde solution
consiste à réaliser la liaison sphérique compliante à partir de trois liaisons pivots
compliantes chacune ayant de meilleures propriétés de rigidité. La difficulté est
alors de réaliser, dans une structure plane, trois liaisons compliantes dont les axes
de rotation se coupent (figure 5.13 c). Il paraît donc intéressant de supprimer l’un
des axes de rotation des liaisons sphériques afin de supprimer le problème de la
conception des liaisons rotules et de ramener le problème à la réalisation de liai-
sons cardans compliantes.

[Xu 2006] a proposé une liaison cardan compliante intéressante mais qui est
difficilement réalisable avec une machine à commande numérique conventionnelle
et ne peut en aucun cas être réalisée dans le plan (figure 5.14a). [Tanik 2012] a
proposé une liaison cardan compliante pouvant être usinée dans le plan, mais né-
cessitant d’être assemblée (figure 5.14b).

  

FIGURE 5.13 – Différentes possibilités de réaliser une liaison sphérique com-
pliante.
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(a) Liaison cardan compliante ne pouvant
pas être réalisée dans un plan [Xu 2006].

(b) Liaison cardan compliante nécessitant
un assemblage [Tanik 2012].

FIGURE 5.14 – Différentes possibilités de réaliser des liaisons cardans compliantes.

Dans notre cas, les liaisons cardans sont réalisées en agençant les liaisons pivot
compliantes de manière à ce que leurs axes de rotation se coupent en Ai ou Bi selon
la liaison cardan considérée. Pour la réalisation dans le plan de liaisons cardans
compliantes, il nous apparaît plus aisé de supprimer la cinquième liaison de chaque
jambe du manipulateur parallèle 3-US, la seule à avoir son axe de rotation normal
au plan (u5i, figure 5.6). L’architecture 3-US devient alors de type 3-UU comme
l’illustre la figure 5.15.





FIGURE 5.15 – Architecture cinématique du mécanisme 3-UU.

5.4.2 Conception préliminaire du mécanisme compliant

Le mécanisme représenté en figure 5.15 peut être réalisé comme un mécanisme
compliant en remplaçant chaque liaison par une liaison compliante à amincisse-
ment localisé. Des amincissements circulaires, tels qu’employés dans le chapitre
précédent, sont retenus.

Pour l’application considérée, le mécanisme 3-UU compliant ne peut être di-
mensionné finement qu’en considérant le couplage entre le comportement du mé-
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canisme d’actionnement et la liaison sphérique. Afin de réaliser un prédimension-
nement, nous pouvons considérer un chargement mécanique sur la structure com-
pliante obtenu en supposant que les mécanismes d’actionnement et la liaison sphé-
rique sont parfaits. En d’autres termes, avec une tige du stabilisateur de 250 mm et
un bras de levier entre les deux mécanismes plans de 6 mm, il faut fournir au moins
210 N pour compenser les efforts cardiaques de 5 N. Cette valeur doit être majorée
pour prendre en compte le fait que la rigidité du mécanisme 3-RRR, jouant le rôle
de liaison sphérique, est non nulle. Nous choisissons de soumettre le mécanisme
compliant 3-UU à un chargement de 300 N dans le plan du mécanisme, soit une
majoration de 50 % de la valeur minimale nécessaire, ce qui semble relativement
pénalisant.

La conception préliminaire du mécanisme 3-UU compliant est réalisée en s’ap-
puyant sur un modèle numérique par éléments finis. Les dimensions des liaisons
compliantes sont modifiées par une méthode de type essais-erreurs jusqu’à obtenir
des déplacements dans le plan compatibles avec la tâche de stabilisation cardiaque
active et des contraintes mécaniques en dessous de la limite de fatigue du matériau
choisi dans les résultats de simulation numérique.

Le mécanisme 3-UU illustré en figure 5.16 permet d’avoir sous un chargement
de 300 N, des contraintes mécaniques inférieures à 396 MPa ce qui est en dessous
de la limite de fatigue de l’acier choisi qui s’élève à 550 MPa. Le déplacement
dans le plan de l’effecteur du mécanisme 3-UU mesuré vaut 17 µm ce qui est
faible par rapport au 1 mm qui doit être produit en bout de tige. Par rapport à la
course maximale des actionneurs piézoélectriques retenus qui vaut 60 µm, cette
valeur peut sembler élevée, mais peut être moins grande si le chargement auquel
est soumis le mécanisme est plus faible que 300 N, une fois le mécanisme intégré.
Le mécanisme 3-UU compliant possède ainsi un diamètre extérieur de ses jambes
de quasiment 70 mm et une épaisseur de 5 mm. Les liaisons compliantes du mé-
canisme possèdent des épaisseurs minimales de 0.2 mm, une largeur de près de
15 mm et des amincissements circulaires de rayons 2 mm.

5.4.3 Analyse des mobilités du mécanisme 3-UU compliant

Afin de vérifier que le mécanisme 3-UU compliant possède bien les mobilités
RRP voulues, une analyse par éléments finis avec ProMechanica est réalisée pour
obtenir la matrice de compliance 6 × 6 qui lie les déplacements et les rotations
au centre de l’effecteur u = [x;y;z;θx;θy;θz] aux efforts L = [Fx;Fy;Fz;Mx;My;Mz]
appliqués au centre de l’effecteur du mécanisme 3-UU compliant :

u = C.L (5.10)
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FIGURE 5.16 – Mécanisme 3-UU compliant.
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(5.11)

La rigidité en translation selon l’axe normal au plan du mécanisme 3-UU com-
pliant est environ 240 fois plus faible que celle selon les axes dans le plan. La
rigidité en rotation autour de l’axe normal au plan du mécanisme 3-UU est environ
210 fois plus élevée que celle autour des axes dans le plan du mécanisme. Enfin, la
matrice de compliance C peut être considérée comme numériquement symétrique.
La figure 5.17 illustre la déformation du mécanisme compliant 3-UU lorsqu’il est
soumis à trois forces pures dans les trois directions. La figure 5.17 illustre la défor-
mation du mécanisme compliant 3-UU lorsqu’il est soumis aux trois couples selon
les trois directions. Le mécanisme 3-UU compliant présente bien des propriétés de
rigidité en accord avec les mobilités RRP recherchées.

5.5 Intégration et évaluation préliminaire d’un nou-
veau stabilisateur

Dans le présent chapitre ainsi que dans le chapitre précédent, nous avons mis
en place les éléments compliants nécessaires à la réalisation de la liaison sphérique
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FIGURE 5.17 – Analyse par éléments finis des mobilités RRP.

et du mécanisme de couplage, introduits en section 4.5 et ici. Nous avons prédi-
mensionné ces éléments, sans pouvoir aller plus loin au niveau de l’intégration,
car pour une structure compliante, seule l’analyse simultanée des mécanismes va
permettre de dimensionner le système et d’évaluer ses performances.

Nous nous penchons maintenant sur la conception du mécanisme d’actionne-
ment, plus classique dans sa structure cinématique, pour pouvoir disposer de pre-
miers résultats sur le niveau de performances du stabilisateur envisagé.

5.5.1 Choix d’un mécanisme d’actionnement

Pour l’actionnement en translation, nous envisageons d’utiliser le manipula-
teur plan 3-PRR modifié en bloquant un actionneur afin d’obtenir une architecture
2-PRR 1-RR. La configuration retenue pour ce mécanisme est représentée en fi-
gure 5.18.

Les actionneurs piézoélectriques sont situés en A1 et A2. Comme il s’agit
d’un mécanisme compliant fonctionnant pour des petits déplacements autour d’une
configuration donnée, la matrice jacobienne permet de modéliser la loi entrée-sortie
du mécanisme entre les actionneurs et le point O2 de la plate-forme.
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(5.12)

avec q1 et q2 les élongations des actionneurs piézoélectriques et x, y et θ la position
et l’orientation de l’effecteur.

Dans la configuration retenue, et pour de petits déplacements, les mouvements
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FIGURE 5.18 – Configuration retenue pour le mécanisme d’actionnement
2-PRR 1-RR
.

sont découplés et la transmission entre les actionneurs et le centre de l’effecteur
est directe. Lorsque les deux actionneurs imposent des déplacements d’amplitudes
différentes, l’effecteur subit une rotation autour de O2, dont l’amplitude dépend de
la longueur B3O2. La longueur B3O2 étant très grande comparée à l’élongation des
actionneurs piézoélectriques, cette rotation est très faible et peut être négligée.

5.5.2 Intégration des mécanismes 3-RRR et 3-UU compliants

L’intégration du mécanisme compliant 3-UU, proposée précédemment, et du
mécanisme compliant d’orientation 3-RRR, introduit au chapitre précédent, nous
conduit à l’assemblage illustré en figure 5.19.

Le mécanisme 3-UU n’a été prédimensionné précédemment que pour suppor-
ter les contraintes mécaniques induites par l’actionnement. Afin de dimensionner
l’ensemble 3-UU et 3-RRR, le mécanisme d’actionnement est considéré comme
étant parfait et nous recherchons la géométrie des mécanismes qui permette de dis-
poser de performances compatibles avec le besoin de stabilisation. Les efforts des
actionneurs sont alors appliqués directement sur le mécanisme 3-UU compliant
de l’assemblage illustré en figure 5.19. Nous choisissons d’utiliser un actionneur
P−007.40 (Physik Instrumente) de diamètre 7 mm permettant d’avoir une course
de 60 µm à vide. Ces actionneurs piézoélectriques produisent un effort FP (en N)
qui décroit en fonction de leur élongation ep :

FP = 1150−19× ep (5.13)

avec ep en µm.
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FIGURE 5.19 – Assemblage des mécanismes compliants 3-RRR et 3-UU pour un
prédimensionnement du mécanisme 3-UU.

Un chargement de ce type est appliqué sur le mécanisme 3-UU compliant dans
la simulation. À l’extrémité de la tige, un effort de 5 N représentant l’action du cœur
est simultanément appliqué. Après dimensionnement, il est possible de disposer
d’un déplacement en bout de tige de 0,9 mm, avec des contraintes mécaniques
maximales de 480 MPa dans l’assemblage, comme le montrent les figures 5.20 et
5.21.








FIGURE 5.20 – Analyse préliminaire par éléments finis des déplacements pouvant
être obtenus dans le mécanisme 3-UU.

Nous pouvons ici faire deux remarques. Premièrement, les mécanismes 3-RRR
et 3-UU compliants présentent de bonnes rigidités dans le plan, malgré les efforts
élevés auxquels ils sont soumis du fait du grand facteur d’amplification (environ
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FIGURE 5.21 – Analyse préliminaire par éléments finis des contraintes mécaniques
dans le mécanisme 3-UU.

36). Deuxièmement, le mécanisme compliant 3-RRR a été optimisé pour supporter,
dans la pire configuration, des contraintes sous la limite de fatigue de 550 MPa. La
valeur de contrainte mécanique maximale obtenue dans l’assemblage est donc en
accord avec les résultats obtenus dans le chapitre précédent.

À ce stade du dimensionnement, nous pouvons par conséquent dire que le mé-
canisme 3-UU compliant présente des performances mécaniques et cinématiques
encourageantes pour un dispositif de compensation pour la stabilisation cardiaque
active pouvant être fabriqué dans des plans. Comme le mécanisme d’actionnement
a été simplement modélisé par un actionneur piézoélectrique, nous allons donc
maintenant considérer l’ensemble du dispositif.

5.5.3 Intégration et évaluation du mécanisme de compensation
complet

Dans cette sous-section, nous présentons une réalisation possible du mécanisme
de compensation, comprenant le mécanisme 3-RRR optimisé dans le chapitre pré-
cédent, le mécanisme 3-UU présenté dans ce chapitre et le mécanisme compliant
d’actionnement, introduit dans la sous-section précédente.

Le mécanisme compliant 3-RRR est réalisé dans le premier plan (figure 5.1).
Comme ce mécanisme est le seul à devoir être fabriqué dans ce plan, on ajoute
les compartiments pour les actionneurs piézoélectriques afin de réduire au maxi-
mum l’encombrement, comme l’illustre la figure 5.22b. Les actionneurs piézoélec-
triques compatibles avec les dimensions du mécanisme de compensation envisagé
et qui ont les performances requises sont donc les actionneurs P− 007.40 cités
précédemment, de diamètre 7 mm et longueur 54 mm. Comme le mécanisme de
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transmission de l’actionnement se situe dans le second plan (figure 5.1) et les ac-
tionneurs sont placés dans le premier plan, il faut coupler les deux plans, ce qui
est fait au moyen de liaisons glissières compliantes présentes dans les deux plans.
Afin de réaliser une transmission qui ne repose pas sur les vis, le positionnement
entre les deux glissières est réalisé par pénétration rectangulaire et le maintien en
position est réalisé par un ensemble vis-écrou. Cette solution d’encastrement est
également envisagée pour l’assemblage des deux parties composant le mécanisme
de compensation. Dans le second plan, le mécanisme compliant 3-UU est intégré
à l’effecteur du mécanisme d’actionnement, comme l’illustre la figure 5.22b. Ces
deux mécanismes sont usinés de façon à laisser un espace à la première structure
plane usinée et à ainsi éviter les frottements.

Le mécanisme assemblé avec ses actionneurs est illustré en figure 5.23 et, en
vue éclatée, en figure 5.24.

Ce dispositif est également prédimensionné par une méthode par essais et er-
reurs, au moyen de l’outil d’analyse par éléments finis Pro/Mechanica. Un seul
des deux actionneurs est actionné et l’effort cardiaque est de nouveau simulé par
un effort de 5 N en bout de tige. Selon les déplacements obtenus en bout de tige
et les contraintes mécaniques dans les liaisons, on peut par exemple agir sur les
épaisseurs des liaisons compliantes des mécanismes 3-UU et d’actionnement. On
peut également modifier le facteur d’amplification en jouant sur la distance qui sé-
pare les deux plaques, ce qui permet de jouer également sur l’épaisseur des deux
plaques. Par conséquent, la modification de l’épaisseur de la plaque contenant le
mécanisme d’actionnement, modifie sa raideur.

Nous arrivons ainsi à obtenir un déplacement en bout de tige de 0.7 mm (fi-
gure 5.25) et des contraintes mécaniques maximales dans le mécanisme de l’ordre
de 440 MPa (figure 5.26) ce qui est 100 MPa en dessous de la limite de fatigue
du matériau. Ce dispositif de compensation est près de quatre fois moins encom-
brant que celui du Cardiolock II puisque celui-ci présente un encombrement de
96 mm×160 mm×120 mm contre 15 mm×190 mm×170 mm. La mise en évi-
dence de la réduction de l’encombrement est illustrée en figure 5.27. Un autre
agencement des actionneurs du nouveau dispositif permettrait de réduire davan-
tage son encombrement. On pourrait envisager de placer les actionneurs dans un
troisième plan dans une configuration proche de celle retenue dans le Cardiolock II

pour l’actionnement des liaisons compliantes.

À ce stade, les résultats sont donc très encourageants concernant le niveau de
performances que l’on peut atteindre avec une telle solution et, moyennant une
phase d’optimisation, il doit être possible d’atteindre les valeurs formulées initia-
lement pour le déplacement en bout de tige.
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(a) Plan contenant le mécanisme compliant 3-UU et le mécanisme compliant d’actionne-
ment.
























(b) Plan contenant le mécanisme d’orientation compliant 3-RRR.

FIGURE 5.22 – Les deux structures pouvant être fabriquées dans un plan réalisant
le mécanisme de compensation.
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FIGURE 5.23 – Mécanisme de compensation réalisé à partir de mécanismes pou-
vant être fabriqués dans un plan.



















FIGURE 5.24 – Vue éclatée du dispositif.
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(a) Vue avant.





(b) Vue de côté.





(c) Vue arrière.

FIGURE 5.25 – Actionnement de la tige par le mécanisme de compensation.
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(a) Vue avant.





(b) Vue arrière.

FIGURE 5.26 – Contraintes mécaniques dans le mécanisme de compensation.

FIGURE 5.27 – Mise en évidence de la réduction de l’encombrement offert par le
nouveau dispositif par rapport au Cardiolock II.
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5.6 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons proposé une démarche de conception de mé-
canismes compliants pouvant être fabriqués dans le plan à partir de l’analyse de
singularités de manipulateurs parallèles. L’intérêt de cette méthode est la possibi-
lité de générer, à partir d’une unique architecture de manipulateur parallèle, autant
d’architectures de mécanismes compliants que les possibilités de modes d’action-
nement de ce manipulateur présentant des singularités de type 2. Cette démarche
permet donc de réaliser des architectures non triviales de mécanismes compliants.

Dans le cadre de la stabilisation cardiaque active, nous avons proposé un mé-
canisme compliant pouvant être fabriqué dans le plan et qui possède les mobili-
tés RRP voulues. Nous avons ensuite présenté le dispositif complet, auquel nous
avons intégré le mécanisme d’orientation de la tige, développé au chapitre pré-
cédent, ainsi que le mécanisme d’actionnement. Un premier prédimensionnement
donne des résultats encourageants et suggère qu’une optimisation permettrait d’at-
teindre les performances requises pour la stabilisation cardiaque active.

Du point de vue médical, l’approche consistant à réaliser un mécanisme com-
pliant actif à base de structures planes s’avère être performante pour la réduction
de l’encombrement. Du point de vue des mécanismes compliants, l’utilisation de
la singularité parallèle pour la conception de mécanismes compliants est originale
et donne des résultats très intéressants.





CHAPITRE 6

Conclusion

Dans ce travail de recherche, nous avons abordé le problème de la conception de
mécanismes compliants pour la robotique chirurgicale. Le contexte de la chirurgie
cardiaque, et plus particulièrement la conception d’un stabilisateur cardiaque actif,
ont servi de support au cours de ce travail.

Dans le premier chapitre, nous avons présenté les différentes approches envisa-
geables pour la réalisation d’un stabilisateur cardiaque actif. La solution qui nous
a semblé la plus pertinente est celle qui utilise un système de compensation basé
sur des mécanismes compliants et des actionneurs piézoélectriques montés en par-
tie proximale du stabilisateur cardiaque. La solution proposée jusqu’alors manque
sensiblement de compacité. Deux solutions ont donc été proposées pour y remé-
dier. La première consiste à intégrer le mécanisme de compensation dans la tige
du stabilisateur et la seconde consiste à réduire la taille du mécanisme en amont
de la tige en assemblant des mécanismes compliants fabriqués dans un plan. Nous
avons alors souligné que ces deux approches amènent à nous interroger sur le choix
d’une méthode de conception de mécanismes compliants dont la compacité et la
complexité tendent à augmenter dans le domaine de la robotique chirurgicale. Une
méthode de conception en trois étapes a été retenue et appliquée dans les différents
chapitres de cette thèse : sélection d’une architecture de mécanisme à corps rigides
aux propriétés cinématiques intéressantes, modélisation du mécanisme compliant
correspondant, et optimisation.

Dans le deuxième chapitre, nous nous sommes intéressés, dans le contexte ap-
plicatif, à l’approche consistant à intégrer un mécanisme de compensation dans la
tige du stabilisateur cardiaque, ainsi qu’à l’étape d’optimisation dans le cycle de
conception. Même pour une architecture simple, le problème d’optimisation est
très contraint. De nombreuses contraintes géométriques liées aux conditions d’in-
tégration et de fabrication apparaissent. Elles sont généralement non-linéaires, et
nécessitent de choisir un outil d’optimisation adapté. Nous avons proposé dans ce
travail de thèse une méthode d’optimisation qui s’inspire des algorithmes de colo-
nies de fourmis. L’avantage de cet algorithme réside dans le faible nombre de para-
mètres internes à régler et sa robustesse par rapport au réglage de ces paramètres.
La méthode d’optimisation a été appliquée pour la conception d’un mécanisme de
compensation intégré directement dans la tige, composé de deux mécanismes à ar-
chitecture quatre barres placés en série. Le choix du mécanisme quatre barres ainsi
que sa modélisation par des corps pseudorigides, permettant de le décrire par un jeu
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de paramètres géométriques, ont d’abord été détaillés. Les deux jeux de paramètres
géométriques associés aux mécanismes ont ensuite été optimisés avec l’algorithme
proposé. Les modèles de ces mécanismes optimisés ont ensuite été confrontés à des
modèles par éléments finis. Les résultats sont très satisfaisants. Enfin, un prototype
à l’échelle deux a été réalisé et a conduit à des résultats expérimentaux très perti-
nents en termes de précision de prédiction des modèles employés, ce qui a permis
de conforter l’interprétation des résultats obtenus pour le dispositif à deux degrés
de liberté, la pertinence de l’approche et le choix de la méthode de conception.

Dans les troisième et quatrième chapitres, nous avons étudié, dans le contexte
applicatif, la conception d’un mécanisme de compensation en amont de la tige, qui
s’appuie sur l’assemblage de structures compliantes fabriquées dans le plan. L’in-
térêt de l’approche va au-delà du contexte du stabilisateur actif : les technologies
de fabrication dans le plan sont nombreuses et maîtrisées. Il est donc envisageable
de réaliser des mécanismes compliants pour la chirurgie de manière originale en
adoptant cette voie. Pour des raisons de rigidité, l’emploi d’architectures parallèles
compliantes a été privilégié. Cependant, ces architectures ont souvent des proprié-
tés particulières sur le plan cinématique, avec la présence de singularités. Nous
avons d’abord analysé s’il est possible de les éviter tout en fabriquant dans le plan :
c’est l’objet du chapitre 4. Dans le chapitre 5, nous choisissons, à l’inverse, d’es-
sayer de profiter des propriétés en singularité pour définir de nouveaux mécanismes
compliants.

Pour le stabilisateur, une décomposition en deux plans du mécanisme de com-
pensation a été proposée. Une architecture cinématique compatible avec cette dé-
composition permettant de tirer profit de la géométrie oblongue de la tige a alors
été introduite. Deux liaisons sont particulièrement délicates à réaliser sous forme
compliante et dans des plans : la liaison sphérique pour l’orientation de la tige et
le mécanisme de couplage, entre la tige et le mécanisme d’actionnement, composé
d’une liaison cardan et d’une liaison glissière.

Dans le troisième chapitre, nous avons proposé, pour la fabrication dans le plan
d’une liaison sphérique compliante, une démarche de conception qui exploite le
voisinage de la configuration singulière d’un manipulateur parallèle 3-RRR. En
plaçant ce manipulateur dans une configuration légèrement en dehors de la sin-
gularité, il a été possible de modéliser le comportement du manipulateur, tout en
conservant une configuration permettant une fabrication dans le plan. En effet, cette
configuration nécessite uniquement de modifier légèrement la position des liaisons
dans la matière lors de la fabrication. Le mécanisme 3-RRR compliant a donc pu
être modélisé et son optimisation a été faite avec l’algorithme de colonie de four-
mis. Cette approche de conception a permis de concevoir et de prédimensionner
un mécanisme compliant pour l’orientation de la tige qui soit compatible avec une
fabrication dans le plan et qui possède des propriétés de rigidité intéressantes.

Dans le quatrième chapitre, nous avons proposé une démarche de conception
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pour la fabrication de mécanismes compliants dans le plan qui tire profit de la sin-
gularité des manipulateurs parallèles. En effet, dans certaines configurations sin-
gulières, le manipulateur parallèle gagne un ou plusieurs degrés de mobilité de fa-
çon instantanée. Comme les mécanismes compliants fonctionnent ici autour d’une
configuration donnée, cette perte de rigidité locale a été exploitée pour proposer,
à partir d’une même architecture de manipulateur parallèle, plusieurs architectures
de mécanismes compliants. Nous nous sommes intéressés, dans ce chapitre, à la
conception d’un mécanisme compliant pouvant être fabriqué dans le plan et ayant
les degrés de mobilités d’une liaison cardan et d’une liaison glissière. Le mani-
pulateur 3-US présente localement et dans la configuration plane ces degrés de
mobilités. Afin de déterminer si ce manipulateur est également en singularité dans
cette configuration, nous avons appliqué, en collaboration avec l’IRCCyN, une mé-
thode d’analyse des singularités basée sur l’utilisation de la théorie des visseurs et
de l’algèbre de Grassmann-Cayley. À partir de l’analyse des singularités du mani-
pulateur 3-US, nous avons pu établir cinq architectures de mécanismes compliants.
L’architecture la plus simple à concevoir a été retenue. Ses propriétés de rigidité
ont été étudiées au moyen d’une modélisation par éléments finis et les résultats
obtenus confirment que l’on a bien un mécanisme compliant ayant les degrés de
mobilités voulus. Ce mécanisme a ensuite été prédimensionné avec une méthode
essais-erreurs en prenant en compte le mécanisme d’orientation et la tige du sta-
bilisateur. Les performances obtenues étant encourageantes, le dispositif de com-
pensation complet, fabriqué à partir de plans, a été présenté et prédimensionné. Les
performances obtenues sont très intéressantes et laissent envisager qu’une nouvelle
génération de stabilisateurs très compacts et aussi efficaces que la génération ac-
tuelle puisse être proposée.

À ce stade, les deux solutions pour miniaturiser le mécanisme de compensa-
tion ont présenté des performances intéressantes. D’un point de vue médical, la
première approche proposée a permis de réduire de façon significative l’encombre-
ment du mécanisme de compensation. Cette solution permet de donner une idée
des performances auxquelles on peut s’attendre pour une intégration d’un dispo-
sitif actif dans une tige d’outil chirurgical. Des outils chirurgicaux nécessitant de
grandes dynamiques et de la précision, tels que pour la compensation des trem-
blements de la main peuvent par exemple s’appuyer sur cette solution. La seconde
approche consistant à fabriquer des mécanismes compliants dans le plan permet de
simplifier la fabrication et donc d’en réduire le coût. Cet aspect est particulièrement
pertinent dans le domaine médical où le coût global des soins doit rester maîtrisé.
De plus, une fabrication dans le plan permet d’envisager des mécanismes com-
pliants ayant plusieurs degrés de mobilité beaucoup plus compacts et très précis.
Ils peuvent intervenir dans les articulations de robots chirurgicaux afin de favoriser
leur intégration dans la salle d’opération.

Du point de vue de la conception de mécanismes compliants, ce travail traite de
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chacune des trois phases de la méthode de conception retenue. La sélection d’un
mécanisme a été approfondie dans le dernier chapitre, dans lequel nous proposons
de générer plusieurs architectures de mécanismes compliants à partir de l’analyse
des singularités d’un seul et même manipulateur parallèle. La modélisation et les
difficultés engendrées par les configurations singulières des manipulateurs paral-
lèles ont été étudiées dans le troisième chapitre. L’optimisation a été étudiée dans le
deuxième chapitre avec le développement d’un algorithme de colonies de fourmis
dédié à l’optimisation de mécanismes compliants permettant d’obtenir facilement
de bons résultats. Il a été appliqué à deux mécanismes compliants différents avec
le même réglage des paramètres internes sans avoir été mis en défaut.

À ce stade du travail de thèse, le dispositif de stabilisation cardiaque réalisé à
partir de mécanismes compliants fabriqués dans un plan nécessite d’être optimisé.
D’une part, le mécanisme de couplage compliant développé au dernier chapitre
nécessite d’être modélisé. Les travaux d’Alexandr Klimchik de l’IRCCyN sur la
modélisation des rigidités des manipulateur parallèles en singularité permettront
d’exprimer de façon littérale la matrice de rigidité du mécanisme 3-UU compliant
en fonction des paramètres géométriques. Cette matrice pourra alors être direc-
tement optimisée afin de maximiser les rigidités en translation et minimiser les
rigidités en rotation. D’autre part, l’analyse complète des singularités pour les trois
derniers modes d’actionnement doit être finalisée.

D’un point de vue général, il pourrait être intéressant de développer un outil de
conception systématique de mécanismes compliants basé sur cette méthode d’ana-
lyse des singularités utilisant la théorie des visseurs et l’algèbre de Grassmann-
Cayley. De plus, une évolution de la démarche de conception des mécanismes
compliants fabriqués dans le plan pourrait consister à extraire ces mécanismes de
la configuration plane pour fonctionner autour d’une autre configuration. Cette ap-
proche implique, d’une part, d’identifier un processus pour l’extraction et, d’autre
part, une modélisation du mécanisme ayant subi la déformation. Cette approche
de conception est particulièrement intéressante pour la microfabrication, souvent
limitée à cette stratégie de fabrication. La principale extension de ce travail s’arti-
cule donc autour de la modélisation des mécanismes compliants sortis du plan, qui
devrait permettre de nouvelles perspectives dans le domaine de la conception de
mécanismes pour la robotique chirurgicale et également des microsystèmes.
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ANNEXE A

Prédimensionnement du mécanisme
de levier

Le prédimensionnement du mécanisme de type levier permet de rendre compte
de l’amplification nécessaire en fonction de l’actionneur piézoélectrique choisi.
L’actionneur piézoélectrique se comporte comme un ressort actif. En effet, il s’al-
longe proportionnellement à la tension qu’on lui applique, tandis que l’effort pro-
duit décroît linéairement :

FP = FP0 −KP × eP (A.1)

avec FP l’effort produit par l’actionneur piézoélectrique, de raideur Kp, d’élonga-
tion eP et d’effort bloqué FP0 proportionnel à la tension appliquée.

L’expression du facteur d’amplification A d’un mécanisme de type levier parfait
(raideur nulle dans la liaison) vaut :

A =
FP

FC
=

s

eP
=

lC

lP
(A.2)

avec FC l’effort cardiaque, lC et lP les longueurs des bras de levier côté cœur et côté
actionneur piézoélectrique et s le déplacement produit en sortie de mécanisme.

En combinant la loi d’évolution de l’effort produit par l’actionneur piézoélec-
trique exprimée à l’équation A.1 à celle du mécanisme d’amplification et en tenant
compte de la raideur de la liaison compliante, on peut aisément réaliser un prédi-
mensionnement en résolvant l’équation :

FP0 −KP × eP = (FC +ML × lP)×
s

eP
(A.3)

avec ML le moment résistant généré par la déformation de la liaison compliante
pouvant être exprimé en fonction de sa raideur KL, elle-même définie par sa géo-
métrie :

ML = KL ×θL = KL × sin
(

eP

lP

)

= KL ×
eP

lP
(A.4)

On obtient finalement :

FP0 −KP × eP = (FC +KL × eP)×
s

eP
(A.5)
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Comme nous cherchons à prédimensionner le mécanisme, il est plus intéressant
de déterminer le facteur d’amplification A en divisant l’équation ci-dessus par s, le
déplacement voulu qui est connu :

FP0

s
−

KP

A
= A×

FC

s
+KL (A.6)

On doit donc résoudre :

0 =
FC

s
×A2 +

(

KL −
FP0

s

)

×A+KP (A.7)

On obtient deux solutions A1 et A2 :

A1,2 =
FP0− s×KL ± s×

√
∆

2×FC
(A.8)

avec

∆ =

(

KL −
FP0

s

)2

−4×
FC

s
×KP (A.9)

Ici nous retenons les deux modèles d’actionneurs P−007.20 et P−007.40 de
Physik Instrumente ayant un diamètre de 7 mm de longueurs 29 mm et 54 mm et
d’élongation 30 µm et 60 µm à vide respectivement.

Les caractéristiques de l’actionneur P − 007.40 sont FP0 = 1150N et KP =
19000N/mm. Nous cherchons à produire un déplacement de s = 1mm pour un
effort cardiaque FC = 5N.

Ainsi, l’expression du facteur d’amplification associé s’écrit :

A1,2 =
1150−KL ±

√

KL
2 −2300×KL +942500

10
(A.10)

Le facteur d’amplification A en fonction de la raideur KL est tracé pour les
deux actionneurs compatibles de Physik Instrumente. Le graphique montre que
les actionneurs peuvent être utilisés en générateur d’efforts, nécessitant un fac-
teur d’amplification élevé, ou en générateurs de déplacement nécessitant un facteur
d’amplification plus faible. Il apparaît que l’actionneur P−007.40 (bleu) est plus
intéressant que le P−007.20 (rouge) puisqu’il nécessite une amplification moindre
et offre un plus grand espace de solution. On constate que si la liaison possède une
raideur nulle KL = 0, le facteur d’amplification minimal vaut environ A = 20 et
maximal A = 210, comme l’illustre la figure A.1.
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FIGURE A.1 – Évolution de l’amplification nécessaire pour les actionneurs
P−007.20 (rouge) et P−007.40 (bleue) en fonction de la raideur du mécanisme.

En général, afin d’avoir un mécanisme d’amplification le plus compact pos-
sible, il est préférable d’utiliser l’actionneur en générateur de déplacement et non-
en générateur d’effort. Ainsi, en supposant la raideur de la liaison du mécanisme
levier nulle, on constate qu’il faut au moins un facteur d’amplification de 20 si
le mécanisme est parfait. La raideur maximale que peut avoir le mécanisme d’ac-
tionnement de la tige est de 530 MPa environ nécessitant dans ce cas un facteur
d’amplification de 60. Par conséquent, la longueur du bras de levier est comprise
entre 4 mm (amplification de 60) et 12 mm (amplification de 20, le cas idéal) si l’on
utilise l’actionneur piézoélectrique P−007.40 comme générateur de déplacement.





ANNEXE B

Modélisation du mécanisme à quatre
barres

B.1 Modèle géométrique


 

 



















 


FIGURE B.1 – Modélisation géométrique du mécanisme quatre barres.

Les paramètres L0, L1, L2, L3, L4 et L5 sont connus. On considère les angles
α0, α1, α2, et α3 positifs. Soit α10, α20, et α30 les angles α1, α2, et α3 lorsque le
mécanisme est en configuration initiale. L’angle α0 est le seul à rester constant et
gardera donc cette unique désignation. Leurs expressions s’obtiennent facilement
avec le théorème d’Al-Kashi :

α0 = cos−1
(

L2
4 +L2

0 −L2
1

2×L4 ×L0

)

α10 = cos−1
(

L2
4 +L2

1 −L2
0

2×L4 ×L1

)

α20 = cos−1
(

L2
4 +L2

2 −L2
3

2×L4 ×L2

)

α30 = cos−1
(

L2
4 +L2

3 −L2
2

2×L4 ×L3

)

(B.1)

Les expressions des angles α1, α2, et α3 en fonction des paramètres L0, L1, L2,
L3 et L4, mais également de la longueur de l’actionneur piézoélectrique LP et de son
élongation e, s’obtiennent à partir des fermetures de chaînes DABED et DBCED.
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FIGURE B.2 – Modélisation géométrique du mécanisme quatre barres.

Soit αP l’angle que fait l’axe de l’actionneur EB avec l’horizontale, indéterminé
à cet instant (note : αP = 0 lorsque e = 0). Pour la chaîne DABED, on a alors les
deux équations suivantes :

(LP + e)× cos(αP) = LP −L4 +L0 × cos(α0)+L1 × cos(α1)

(LP + e)× sin(αP) = L0 × sin(α0)−L1 × sin(α1)
(B.2)

Pour se ramener à une équation à une inconnue, on élève au carré les deux
équations en (B.2) puis on les ajoute pour supprimer l’inconnue αP pour obtenir
l’équation de la forme :

A× cos(α1)+B× sin(α1) =C (B.3)

avec

A = 2× (LP −L4 +L0 × cos(α0))×L1

B = 2×L0 ×L1 × sin(α0)

C = (LP + e)2 − (LP −L4 +L0 × cos(α0))
2 −L2

1 − (L0 × sin(α0))
2

(B.4)

On peut ainsi déterminer α1 en résolvant avec un outil de calcul numérique
l’équation (B.3) à une inconnue (ou à la main par la méthode de la "tangente"). On
obtient deux solutions et l’on choisira celle où α1 est positif :

α1 = 2× tan−1

(

B+
√

A2 +B2 −C2

A+C

)

(B.5)

À partir de la seconde équation de (B.2), on calcule αP :

αP = tan−1
(

L0 × sin(α0)−L1 × sin(α1)

LP −L4 +L0 × cos (α0)+L1 × cos(α1)

)

(B.6)

Pour calculer α2 et α3, on introduit les angles α ′
0, α ′

1, α ′
2, α ′

3 et α ′
P ainsi que la

longueur e′ comme définie en figure B.3.
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FIGURE B.3 – Modélisation géométrique du mécanisme quatre barres.

On calcule α ′
P :

α ′
P = tan−1

(

L0 × sin(α0)−L1 × sin(α1)

L0 × cos(α0)+L1 × cos(α1)

)

(B.7)

On calcule également e′ avec le théorème de Pythagore :

e′ =
√

(L0 × cos(α0)+L1 × cos (α1))
2 +(L0 × sin(α0)−L1 × sin(α1))

2 −L4

(B.8)
Connaissant e′, on peut déterminer les angles α ′

0, α ′
1, α ′

2 et α ′
3 dans les triangles

ABD et BCD de la même manière qu’à l’équation (B.1) avec le théorème d’Al-
Kashi :

α ′
0 = cos−1

(

(L4 + e′)2 +L2
0 −L2

1
2× (L4 + e′)×L0

)

α ′
10 = cos−1

(

(L4 + e′)2 +L2
1 −L2

0
2× (L4 + e′)×L1

)

α ′
20 = cos−1

(

(L4 + e′)2 +L2
2 −L2

3
2× (L4 + e′)×L2

)

α ′
30 = cos−1

(

(L4 + e′)2 +L2
3 −L2

2
2× (L4 + e′)×L3

)

(B.9)

On en déduit ainsi les expressions de α2 et α3 :

α2 = α ′
2 +α ′

P

α3 = α ′
3 −α ′

P

(B.10)

On obtient finalement l’expression du déplacement du point F selon y :

d = L0 × sin(α0)−L1 × sin(α1)+L5 × sin(α2 −α20) (B.11)
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B.2 Modélisation des raideurs

Afin de pouvoir calculer la raideur dans chaque liaison, il faut d’abord calculer
les variations angulaires θA, θB, θC et θD :

θA = α0 +α10 −α ′
0 −α ′

1

θB = α10 +α20 −α ′
2 −α ′

1

θC = α30 +α20 −α ′
3 −α ′

2

θD = α0 +α30 −α ′
0 −α ′

3

(B.12)

La raideur en rotation des liaisons peut être calculée en utilisant le modèle
de [Schotborgh 2005], décrit comme étant le plus précis et ayant le domaine de
validité le plus grand par [Yong 2008] :

K =
E.w.t2

12

(

−0.0089+1.3556

√

t

2.r
−0.5227

t

2.r

)

(B.13)

avec K la raideur dans de la liaison E le module d’Young, t , r et w l’épaisseur, le
rayon et la largeur de la liaison considérée.

Les largeurs wB et wD des liaisons B et D sont égale à l’épaisseur du tube T

alors que les largeurs wA et wC des liaisons A et C dépendent de la hauteur HA et
HC des triangles ABD et BCD (figure B.4).

FIGURE B.4 – Paramètres géométriques du mécanisme et de ses liaisons pour la
modélisation de la raideur.

Les hauteurs HA et HC se calculent facilement :

HA = L1 × sin(α10)

HC = L2 × sin(α20)
(B.14)

Selon la position verticale des liaisons A et C dans le tube, HA et HC, l’expres-
sion de wA et wC varie. On distingue alors deux cas de figure selon la valeur des
hauteurs HA et HC.
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Si H ≤ R−T la largeur de la liaison vaut :

wA =
√

R2 −H2
A −
√

(R−T )2 −H2
A

wC =
√

R2 −H2
C −
√

(R−T )2 −H2
C

(B.15)

sinon

wA =
√

R2 −H2
A

wC =
√

R2 −H2
C

(B.16)

wA et wC correspondent aux largeurs des liaisons A et C au centre de ces liai-
sons.

On remarque que puisque ces liaisons sont intégrées dans un tube, la largeur
n’est pas constante dans la section de la liaison. On peut alors considérer qu’il
s’agit d’une valeur moyenne ou bien on peut adapter l’expression de la raideur en
remarquant que w.t est la valeur de l’aire de la section de la liaison. L’expression
de la raideur devient

K =
E.S.t

12

(

−0.0089+1.3556

√

t

2.r
−0.5227

t

2.r

)

(B.17)

avec S la valeur exacte de l’aire de la section de la liaison considérée dont le calcul
est fait en section B.5.

En pratique on remarquera que quel que soit le modèle retenu, les valeurs nu-
mériques obtenues pour la raideur sont très proches.

Le moment de flexion M dans chaque liaison est donc simplement :

M = K.θ (B.18)

avec θ les déflexions angulaires calculées en fonction de l’élongation e obtenues à
partir du modèle géométrique.

B.3 Analyse statique

Une fois le modèle géométrique déterminé et les raideurs des liaisons modéli-
sées, on peut réaliser l’analyse statique. Il s’agit donc de déterminer ici la position
d’équilibre en fonction des paramètres géométriques du mécanisme lorsque le mé-
canisme est actionné et soumis à l’effort cardiaque (figure B.5). On considère les
barres indéformables et les déformations des liaisons localisées. Le problème est
plan.
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FIGURE B.5 – Modélisation du mécanisme 4-barres.

On isole la barre 1. Elle est soumise à l’action des barres 0 et 2 :

TA(0→1)/R
=

{−→
RA−−→
MA

}

A

=







XA 0
YA 0
0 NA







A

(B.19)

TB(2→1)/R
=

{−→
RB−−→
MB

}

B

=







XB 0
YB 0
0 NB







B

(B.20)

Le torseur d’action de la barre 0 sur la barre 1 exprimé en B s’écrit :

TB(0→1)/R
=

{ −→
RA−−→

MA +
−→
RA ∧

−→
AB

}

B

(B.21)

TB(0→1)/R
=







XA 0
YA 0
0 NA +L1 × (XA × sin(α1)−YA × cos(α1))







B

(B.22)

avec

−→
AB =





L1 × cos(α1)
L1 × sin(α1)

0



 (B.23)

En exprimant l’équilibre statique en B :

XA +XB = 0

YA +YB = 0

NA +NB +L1 × (XA × sin(α1)−YA × cos(α1)) = 0

(B.24)

On isole la barre 2. Elle est soumise à l’action des barres 1, 3, de l’actionneur
piézoélectrique et du cœur :

TB(1→2)/R
=

{

−
−→
RB

−
−−→
MB

}

B

=







−XB 0
−YB 0

0 −NB







B

(B.25)
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TC(3→2)/R
=

{−→
RC−−→
MC

}

C

=







XC 0
YC 0
0 NC







C

(B.26)

TB(Piezo→2)/R
=

{−−−→
RPiezo−→

0

}

B

=







FP × cos(θ) 0
−FP × sin(θ) 0

0 0







B

(B.27)

TE(Coeur→2)/R
=

{−−−−→
RCoeur−→

0

}

E

=







0 0
FC 0
0 0







E

(B.28)

avec

−→
CB =





L2 × cos (α2)
L2 × sin(α2)

0



 (B.29)

−→
BE =





L5 × cos((α20 −α2)
L5 × sin((α20 −α2)

0



 (B.30)

En exprimant l’équilibre statique en B :

−XB +XC +FP × cos(αP) = 0

−YB +YC −FP × sin(αP)+FC = 0

−NB +NC +L2 × (XC × sin(α2)−YC × cos(α2))+FC ×L5 × cos(α20 −α2) = 0
(B.31)

On isole la barre 3. Elle est soumise à l’action des barres 0 et 2 :

TB(0→3)/R
=

{−→
RD−−→
MD

}

D

=







XD 0
YD 0
0 ND







B

(B.32)

TC(2→3)/R
=

{

−
−→
RC

−
−−→
MC

}

C

=







−XC 0
−YC 0

0 −NC







C

(B.33)

avec

−→
DC =





L3 × cos(α3)
L3 × sin(α3)

0



 (B.34)

En exprimant l’équilibre statique en C :

−XC +XD = 0

−YC +YD = 0

−NC +ND +L3 × (XD× sin(α3)−YD × cos(α3)) = 0

(B.35)
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On obtient ainsi 9 équations exprimant l’équilibre statique du mécanisme quatre
barres :

XA +XB = 0

YA +YB = 0

NA +NB +L1 × (XA × sin(α1)−YA × cos(α1)) = 0

−XB +XC +FP × cos(αP) = 0

−YB +YC −FP × sin((αP)+FC = 0

−NB +NC +L2 × (XC × sin(α2)−YC × cos(α2))+FC ×L5 × cos(α20 −α2) = 0

−XC +XD = 0

−YC +YD = 0

−NC +ND +L3 × (XD × sin(α3)−YD × cos(α3)) = 0
(B.36)

En considérant que l’équilibre statique est atteint, on peut obtenir facilement
l’expression de XC et YC à partir de huit équations choisies judicieusement parmi
les neuf.

En remarquant que :

XC = XD (B.37)

YC = YD (B.38)

(B.39)

on obtient le système deux équations à deux inconnues suivant :

−NB +NC +L2 × (XC × sin(α2)−YC × cos (α2))+FC ×L5 × cos(α20 −α2) = 0(B.40)

−NC +ND +L3 × (XC × sin(α3)−YC × cos(α3)) = 0(B.41)

À partir de la seconde équation :

−NC +ND +L3 × (XC × sin(α3)−YC × cos(α3)) = 0 (B.42)

YC =
−NC +ND +L3 ×XC × sin(α3)

L3 × cos(α3)
(B.43)

En remplaçant l’expression de YC dans la première équation :

XC =
L3 × cos(α3)× (NC −NB +FC ×L5 × cos(α20 −α2))

L2 ×L3 × sin(α3 −α2)

+
L2 × cos(α2)× (NC −ND)

L2 ×L3 × sin(α3 −α2)

(B.44)

La valeur de XC n’a évidemment de sens que si les neuf équations sont respectées.
Pour résoudre le problème, on remplace alors XC dans l’équation :

YC =
−NC +ND +L3 ×XC × sin(α3)

L3 × cos(α3)
(B.45)
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On peut alors exprimer XD et YD à partir de XC et YC avec :

XD = XC (B.46)

YD =YC (B.47)

(B.48)

On peut également exprimer XB et YB à partir de XC et YC avec :

XB = XC +FP × cos(αP) (B.49)

YB =YC −FP × sin(αP)+FC (B.50)

De même on obtient facilement XA et YA avec :

XA +XB = 0 (B.51)

YA +YB = 0 (B.52)

À ce stade, huit équations sur neuf ont été utilisées, en considérant l’équilibre
statique atteint. L’équilibre statique n’est réellement atteint que lorsque la neu-
vième équation est respectée, c’est à dire :

NA +NB +L1 × (XA × sin(α1)−YA × cos(α1)) = 0 (B.53)

Lorsque le mécanisme est en configuration initiale et dès l’instant où l’action-
neur piézoélectrique est activé :

NA +NB +L1 × (XA × sin(α1)−YA × cos(α1))< 0 (B.54)

Afin de trouver la position d’équilibre, il suffit d’actionner jusqu’à ce que la
condition B.53 soit respectée. Concrètement, on recherche, par dichotomie, la va-
leur de l’élongation e de l’actionneur piézoélectrique pour laquelle le mécanisme
actionné est en équilibre avec l’effort cardiaque FC = 5N. Sachant que l’élongation
maximale de l’actionneur est de 60 µm, une dichotomie de 12 pas permet d’at-
teindre une valeur d’élongation à l’équilibre avec une précision de 15 nm ce qui est
suffisant.

B.4 Calcul des contraintes mécaniques

L’analyse statique permet de connaître à l’équilibre, les forces qui s’exercent
dans les liaisons. L’expression de la contrainte mécanique dans la liaison com-
pliante s’écrit [Pilkey 2008] :

σ = kT .
F

t.w
+ kF .

6.N
t2.w

(B.55)
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avec F la force de traction s’exerçant sur la section de la liaison, N le moment de
flexion établit précédemment, t et w l’épaisseur et la largeur de la liaison consi-
dérée, et kT et kF les facteurs corrections pour les sollicitations en traction et en
flexion.

Afin d’exprimer kT et kF on pose

rk = r

tk = r

dk = t

Dk = r+
t

2

a f = 1+
2
√

rk
tk

del =

√

dk

2× rk
+1

at =
2×del2 ×

√

dk
2×rk

del2 × arctan(
√

dk
2×rk )+

√

dk
2×rk

(B.56)

On obtient

kT =

√

((a f −1)2 × (at −1)2

(a f −1)2 +(at −1)2)
+1 (B.57)

On pose également

kq =
1
√

rk
tk

kp =

√

tk

rk
×

dk
Dk

1− dk
Dk

+1−1

(B.58)

On obtient
kF =

1
√

1(1.135× kp)2+ 1
(1.968×kq)2

+1 (B.59)

Comme pour l’expression de la raideur, la section de la liaison n’est pas rectan-
gulaire. On peut affiner le modèle en considérant que l’expression de la contrainte
mécanique dans la liaison compliante s’écrit :

σ = kT .
F

S
+ kB.

6.M
t.S

(B.60)

avec S l’expression exacte de l’aire de la section de la liaison compliante (sec-
tion B.5).

De nouveau, en pratique, on ne relèvera qu’une très faible différence au niveau
des valeurs numériques.
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B.5 Expression exacte de l’aire de la section de la
liaison compliante

Le modèle peut être affiné en exprimant les aires exactes des sections des liai-
sons. Les aires des sections de liaisons se calculent sur la base de l’expression de
la portion d’aire de disque S illustré en figure B.6.



 

FIGURE B.6 – Aire de portion de cercle.

S = π ×R2 −
(

π +2×β

2
×R2 +

(2×R× cos(β ))×H

2

)

S =
(π

2
−β
)

×R2 −R×H × cos(β )
(B.61)

avec

β = sin−1
(

H

R

)

(B.62)











FIGURE B.7 – Aire de portion de cercle.

Lorsque H2 ≤ R−T (figure B.7), l’aire S1, la bande délimitée par H1 et H2 et
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le cercle de rayon R vaut :

S1 =
((π

2
−β12

)

×R2 −R×H2 × cos(β12)
)

−
((π

2
−β11

)

×R2 −R×H1 × cos(β11)
)

S1 = (β11 −β12)×R2 +R× (H1 × cos(β11)−H2 × cos(β12))

(B.63)

avec

β11 = sin−1
(

H1

R

)

β12 = sin−1
(

H2

R

) (B.64)

L’aire S2, la bande délimitée par H1 et H2 et le cercle de rayon R−T vaut :

S2 = (β21 −β22)× (R−T )2 +(R−T )× (H1 × cos(β21)−H2 × cos(β22))
(B.65)

avec

β21 = sin−1
(

H1

R−T

)

β22 = sin−1
(

H2

R−T

) (B.66)





FIGURE B.8 – Aire de portion de cercle.

Lorsque H1 ≥ R−T (figure B.8), l’aire S1, la bande délimitée par H1 et H2 et
le cercle de rayon R vaut :

S1 = (β11 −β12)×R2 +R× (H1 × cos(β11)−H2 × cos (β12)) (B.67)

avec

β11 = sin−1
(

H1

R

)

β12 = sin−1
(

H2

R

) (B.68)
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Pour les liaisons en A et C les hauteurs H1 et H2 valent :

H1 = HA −
TA

2
× cos(α10)

H1 = HC −
TC

2
× cos(α20)

H2 = HA +
TA

2
× cos(α10)

H2 = HC +
TC

2
× cos(α20)

(B.69)

Si H2 ≤ R−T , les sections des liaisons A et C valent :

SA =
S1 −S2

cos(α10)

SC =
S1 −S2

cos(α20)

(B.70)

Si H1 ≥ R−T , les sections des liaisons A et C valent :

SA =
S1

cos(α10)

SC =
S1

cos(α20)

(B.71)





ANNEXE C

Modélisation de la raideur en
rotation du mécanisme 3-RRR

C.1 Introduction

FIGURE C.1 – Décomposition du problème hyperstatique en un problème isosta-
tique.

Nous souhaitons obtenir les moments résistants définis au centre du mécanisme,
induits par les raideurs des liaisons qui sont connues. Le problème est hyperstatique
d’ordre 3, car l’analyse statique introduit 42 équations pour 45 inconnues, car cha-
cun des 7 corps, en ne comptant pas le bâti, introduit 6 équations et chacune des
9 liaisons introduit 5 inconnues, puisque le moment résistant introduit par chaque
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liaison est connu. Une solution pour résoudre ce problème consiste à décomposer le
problème en plusieurs problèmes isostatiques. Pour cela, on remarque que, si le mé-
canisme n’avait qu’une seule jambe, le problème serait isostatique. Par conséquent,
les moments résistants MX , MY et MZ au centre d’un mécanisme à n jambes est
la somme des moments induits par les n jambes au centre de ce mécanisme. Cette
décomposition est illustrée en figure C.1. L’étude statique se fait donc d’abord sur
une jambe.

C.2 Analyse statique

Remarques préliminaires

FIGURE C.2 – Paramétrage d’une jambe pour l’analyse statique.

Comme illustré en figure C.2, la jambe i du mécanisme est soumise à quatre tor-
seurs. Un torseur d’efforts extérieurs composé de moments uniquement appliqués
en P dans REi :

TP(Ext→E f f )/REi
=

{ −→
0

−−→
MP

}

P(Ext→E f f )/REi

(C.1)

Un torseur des actions mécaniques entre l’effecteur et le deuxième membre de
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la jambe en Ci dans REi :

TCi(2→E f f )/REi
=

{−−→
RCi−−→
MCi

}

Ci(2→E f f )/REi

(C.2)

Un torseur des actions mécaniques entre le premier et le second membre de la
jambe en Bi dans R3i :

TBi(1→2)//R3i
=

{−−→
RBi−−→
MBi

}

Bi(1→2)//R3i

(C.3)

Un torseur des actions mécaniques entre le bâti et le premier membre de la
jambe en Ai dans R1i :

TAi(0→1)/R0
=

{−−→
RAi−−→
MAi

}

Ai(0→1)/R0

(C.4)

On remarque que lorsqu’on isole l’effecteur dans le repère REi, l’effecteur est
soumis à ces deux torseurs :

TP(Ext→E f f )/REi
=

{ −→
0

−−→
MP

}

P(Ext→E f f )/REi

(C.5)

TCi(2→E f f )/REi
=

{−−→
RCi−−→
MCi

}

Ci(2→E f f )/REi

(C.6)

On obtient dans REi et au point P :

−−→
RCi =

−→
0

−−→
MCi =

−−→
MP

(C.7)

Par conséquent, si
−−→
RCi =

−→
0 alors

−−→
RBi =

−→
0 et

−−→
RAi =

−→
0 . Donc les quatre tor-

seurs sont composés uniquement de moments.

Expression des équations de la statique pour chaque élément de la jambe du
mécanisme

Lorsqu’on isole l’effecteur dans le repère REi :

TP(Ext→E f f )/REi
=

{ −→
0

−−→
MP

}

P(Ext→E f f )/REi

=







0 Mxi

0 Myi

0 Mzi







P(Ext→E f f )/REi

(C.8)
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Puisque
−−→
RCi =

−→
0 :

TCi(2→E f f )/REi
=

{ −→
0

−−→
MCi

}

Ci(2→E f f )/REi

=







0 LCi

0 MCi

0 NCi







Ci(2→E f f )/REi

(C.9)

En projetant sur les trois axes du repère REi l’expression vectorielle de l’équi-
libre statique, on obtient alors pour les moments les trois équations :

LCi +Mxi = 0

MCi +Myi = 0

NCi +Mzi = 0

(C.10)

On obtient 3 équations que l’on note :




eq1i

eq2i

eq3i



=





LCi

MCi

NCi



+





Mxi

Myi

Mzi



 (C.11)

On isole le second membre de la jambe i. Il est soumis aux deux torseurs :

TBi(1→2)/R3i
=

{ −→
0

−−→
MBi

}

Bi(1→2)/R3i

=







0 LBi

0 MBi

0 NBi







Bi(1→2)/R3i

(C.12)

TCi(E f f→2)/REi
=

{ −→
0

−
−−→
MCi

}

Ci(E f f→2)/REi

=







0 −LCi

0 −MCi

0 −NCi







Ci(E f f→2)/REi

(C.13)

La matrice de changement de repère de REi vers R3i pour la jambe i :

RotE3i =





cos(βi) −sin(βi) 0
sin(βi) cos(βi) 0

0 0 1



×





1 0 0
0 cos(ξi) −sin(ξi)
0 sin(ξi) cos(ξi)



 (C.14)

On exprime l’équilibre statique en Bi dans le repère R3i :

−→
M Bi −RotE3i ×

−−→
MCi = 0 (C.15)

soit





LBi

MBi

NBi



−RotE3i ×





LCi

MCi

NCi



= 0 (C.16)
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On obtient 3 équations que l’on note :





eq4i

eq5i

eq6i



=





LBi

MBi

NBi



−





cos(βi) −sin(βi) 0
sin(βi) cos(βi) 0

0 0 1









1 0 0
0 cos(ξi) −sin(ξi)
0 sin(ξi) cos(ξi)









LCi

MCi

NCi





(C.17)
On isole le premier membre de la jambe i. Il est soumis aux deux torseurs :

TBi(2→1)/R3i
=

{ −→
0

−
−−→
MBi

}

Bi(1→2)/R3i

=







0 −LBi

0 −MBi

0 −NBi







Bi(2→1)/R3i

(C.18)

TAi(0→1)/R1i
=

{ −→
0

−−→
MAi

}

Bi(0→1)/R1i

=







0 LAi

0 MAi

0 NAi







Ai(0→1)/R1i

(C.19)

La matrice de changement de repère de R3i vers R1i pour la jambe i :

Rot31i =





cos(αi) −sin(αi) 0
sin(αi) cos(αi) 0

0 0 1



×





1 0 0
0 cos(γi) −sin(γi)
0 sin(γi) cos(γi)



 (C.20)

On exprime l’équilibre statique en Bi dans le repère R3i :

−→
M Ai −Rot31i ×

−−→
MBi = 0 (C.21)

soit





LAi

MAi

NAi



−Rot31i ×





LBi

MBi

NBi



= 0 (C.22)

On obtient 3 équations que l’on note :





eq7i

eq8i

eq9i



=





LAi

MAi

NAi



−





cos(αi) −sin(αi) 0
sin(αi) cos(αi) 0

0 0 1









1 0 0
0 cos(γi) −sin(γi)
0 sin(γi) cos(γi)



×





LBi

MBi

NBi





(C.23)
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C.3 Expression de la raideur en rotation d’une
jambe du mécanisme

On veut exprimer Mxi, Myi et Mzi en fonction de LAi, LBi et LCi qui sont les
moments résistants dans les liaisons compliantes et sont donc connus.

Il faut par conséquent résoudre les neuf équations à neuf inconnues qui sont
Mxi, Myi, Mzi, MAi, MBi, MCi, NAi, NBi, NCi :































eq1i

eq2i

eq3i

eq4i

eq5i

eq6i

eq7i

eq8i

eq9i































= 0 (C.24)

On obtient alors l’expression Mxi, Myi et Mzi en fonction de LAi, LBi et LCi :

Mxi =−LCi

Myi = [sin(αi)sin(γi)cos(ξi)LBi

−sin(αi)sin(γi)cos(βi)cos(ξi)LCi

−sin(ξi)sin(βi)LAi

+sin(ξi)cos(αi)sin(βi)LBi

+sin(ξi)sin(αi)cos(γi)cos(βi)LBi

−sin(ξi)sin(αi)cos(γi)LCi]

×[sin(βi)sin(γi)sin(αi)]
−1

Mz1 = [−sin(βi)cos(ξi)LAi

+cos(αi)sin(βi)cos(ξi)LBi

+sin(αi)cos(γi)cos(ξi)cos(βi)LBi

−sin(αi)cos(γi)cos(ξi)LCi

−sin(αi)sin(γi)sin(ξi)LBi

+sin(αi)sin(γi)sin(ξi)cos(βi)LCi]

×[sin(βi)sin(γi)sin(αi)]
−1

(C.25)

Connaissant l’orientation de l’effecteur et les moments résistants Mxi, Myi et
Mzi, la raideur en rotation de la jambe autour de chaque axe est facilement obtenue
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en divisant ces moments par les angles de rotations de l’effecteur associés à leurs
axes.

C.4 Expression de la raideur en rotation du méca-
nisme

Comme nous souhaitons connaître la raideur en rotation de tout le mécanisme
et non uniquement d’une jambe, on somme la contribution de chaque jambe après
avoir orienté chaque jambe dans le bon repère. En considérant que les moments
résistants du mécanisme MX , MY et MZ, définis au centre du mécanisme, sont ex-
primés dans le repère RE1 de la première jambe :





MX

MY

MZ



=





Mx1

My1

Mz1



+Rot(2π
3 )





Mx2

My2

Mz2



+Rot−( 2π
3 )





Mx3

My3

Mz3



 (C.26)

Avec Rot(2π
3 )

et Rot(− 2π
3 )

la matrice de rotation de +120 et −120 degrés autour
de z0 l’axe normal au plan du mécanisme.

Connaissant l’orientation de l’effecteur et les moments résistants du mécanisme
MX , MY et MZ, définis au centre du mécanisme, la raideur en rotation, au centre de
l’effecteur, de l’ensemble du mécanisme est obtenue en divisant ces moments par
les angles de rotations de l’effecteur associés à leurs axes.
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Conception de mécanismes compliants pour la robotique
chirurgicale

Résumé : La robotique chirurgicale vise à rendre les gestes du chirurgien plus
précis et moins invasifs. La complexité d’une salle d’opération conduit à rechercher
des dispositifs robotiques aussi compacts que possible et pouvant être facilement
stérilisés. Une conception robotique basée sur l’emploi de mécanismes compliants
à structures monolithiques et d’actionneurs piézoélectriques est particulièrement
intéressante sur ce point. Des travaux précédents conduits au laboratoire ont per-
mis de proposer un dispositif robotique pour le pontage coronarien qui facilite la
réalisation des gestes minimalement invasifs sur c ?ur battant. Ce dispositif répond
au besoin médical mais manque aujourd’hui de la compacité souhaitée pour une
intégration optimale.

À partir du cas d’application où nous cherchons à réduire la taille du dispositif
de compensation, nous nous intéressons, dans cette thèse, aux problématiques de
conception de mécanismes compliants à fortes contraintes d’intégration. Nous
étudions d’abord la possibilité d’intégrer le dispositif de compensation directement
dans la tige du stabilisateur cardiaque passif. Puis, nous étudions la possibilité
de réduire la taille du dispositif de compensation en amont, en explorant les
possibilités de réaliser des mécanismes dans un plan. Nous avons notamment
proposé une méthode originale de conception de mécanismes compliants plans à
partir de l ?analyse des singularités de mécanismes à architectures parallèles en
configuration plane. Afin d’optimiser les différents mécanismes très contraints par
les volumes imposés, une méthode originale d’optimisation à base d’un algorithme
de colonie de fourmis est employée.

Mots clés : Conception, mécanisme compliant, robotique chirurgicale, op-
timisation par colonie de fourmis, algèbre de Grassmann-Cayley, manipulateur
parallèle, singularité



Design of compliant mechanisms for surgical robotics

Abstract : Surgical robotics helps to increase the surgeon’s accuracy and limits
the invasiveness of the surgery. The complexity of an operation room implies to
design surgical devices that are as compact as possible and that can be easily steri-
lized. One interesting design approach is to combine compliant mechanisms, which
have a monolithic structure, and piezoelectric actuators. Based on this approach, a
robotic device for minimally invasive coronary artery bypass grafting has been pro-
posed previously in our laboratory. This device successfully helps to increase the
stabilization of the heart surface during the surgery but its compactness needs to be
increased for an optimal integration in the operation room.

Based on the need to reduce the compensation mechanism of this device, the
problem of the design of compliant mechanisms with strong integration constrains
is studied in this PhD thesis. First, the possibility to integrate the compensation
mechanism directly in the shaft is considered. Then, the possibility to reduce
the compensation mechanism at the end of the shaft by considering an assembly
of planar manufactured structures is considered. Among the contributions, we
propose an original design method based on the analysis of singularities of parallel
manipulators in planar configuration. We also propose an original optimization
method based on ant colony optimization in order to optimize the compliant
architectures proposed in this work.

Keywords : Design, compliant mechanisms, surgical robotics, ant colony
optimization, Grassmann-Cayley algebra, parallel manipulator, singularity


