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Résumé

Dans ce travail, on se propose d’étudier le comportement dynamique d’un équipement stratégique situé
dans une station de concassage, présentant plusieurs fissurations et déformation au niveau de la
structure et sur le volant d’inertie : Le concasseur primaire & machoires. On modélise et on procéde a
la simulation numérique par SolidWorks d’une partie du systéme, celle de I’ensemble arbre
excentrique et bielle.....Expérimentalement, on étudie le comportement vibratoire de toute la chaine
cinématique de la machine, et ce par une programmation des points de mesures de vibrations et par des
prélevements de mesures de vibrations.
L’interprétation spectrale sera faite et la confrontation des résultats de la simulation numérique avec
ceux trouvés expérimentalement permet d’aboutir aux conclusions nécessaires et utiles.

Abstract
In this work, we propose to study the dynamic behavior of strategic equipment located in a crushing
station, presenting several cracks and deformations at the level of the structure and on the inertia
wheel: The primary jaws crusher. We model and perform the simulation (SolidWorks) of a part of the
assembly system that of the eccentric shaft and the link ...... experimentally, we study the vibratory
behavior of all the kinematic chain of the machine by programming the measurement points of
vibrations and by sampling (taking) of vibration measurements.
The spectral interpretation will be made and the comparison of the results of the numerical simulation
with those found experimentally makes it possible to reach the necessary and useful conclusions.
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Introduction Générale
Etat de ’art

Les machines tournantes occupent actuellement une place prépondérante dans les applications faisant
intervenir des systémes de transmission de puissance. La mesure des vibrations sur ces machines revét
une importance toute particuliére puisqu‘elle joue un role capital dans les programmes de maintenance.
Lorsque ces vibrations sont trop élevées, elles causent souvent un sentiment d‘inquiétude, puisqu‘elles
annoncent possiblement un arrét ou un bris imprévu et par conséquent une perte non negligeable de
productivité ou une atteinte a la sécurité du personnel.

Les vibrations des machines tournantes sont dues a plusieurs forces dynamiques, y compris celles dues
aux conditions anormales de fonctionnement ou a divers défauts. Des modéles de génération du signal
de vibration ont été développés afin de rendre possible 1‘identification des défauts a partir des signaux
mesurés et par conséquent la connaissance de 1°état défectueux de la machine. Ces modeles permettent
la détermination des caractéristiques spécifiques qui peuvent étre extraites a l1‘aide du traitement des
signaux, permettant ainsi de fournir des diagnostics sur 1‘état de la machine.

L’¢étude par analyse vibratoire a pour but de déterminer les défauts qui peuvent surgir lors de
fonctionnement de la machine tournante. Elle permet, par un dépistage ou un diagnostic approprié,
d’éviter la casse et d’intervenir au bon moment et pendant des arréts programmés.

La surveillance des machines tournantes par 1’analyse vibratoire est un sujet qui a regu un grand intérét
ces derniéres années. Initialement, elle était destinée a protéger les installations afin d’éviter des
dégradations et des catastrophes économiques et méme humaines causées par des défauts inattendus.
La surveillance et le diagnostic des défauts des systémes d’engrenages sont utilisés pour la prévention
d’un défaut sérieux dans les installations mécaniques. Les informations de la surveillance peuvent étre
utilisées pour les planifications des activités de la maintenance. Cette surveillance devient le
fondement d’une nouvelle stratégie de la maintenance qu’est la maintenance prédictive.

L’objectif de la maintenance prédictive est de détecter les défaillances des machines tournantes avant
qu'une panne critique ne se produise. Cette approche de maintenance présente beaucoup d'avantages,
puisqu’elle évite le démontage de la machine afin de vérifier 1'état de ses ¢léments. En outre, les
chances de détection d’un défaut avant qu'il ne devienne critique, augmentent, €vitant, ainsi, un
maximum de pertes et de défaillances de la machine. Pour ces raisons, I'automatisation du diagnostic
de défauts dans les procédés industriels a suscité I’intérét de plusieurs chercheurs dans les dernieres
décennies.

Pratiguement, les roulements sont l'un des éléments les plus largement utilisés dans les machines
tournantes, et son échec est I'une des principales causes de pannes dans ce genre de machines. Leur
pouvoir de supporter des charges et leur fiabilité constituent des caractéristiques déterminantes dans la

performance globale de la machine. Par conséquent, bien évidemment, le diagnostic des défauts des
1



roulements a fait l'objet de plusieurs travaux de recherches. La plupart des recherches liées au
diagnostic des défauts des roulements utilisent les signaux vibratoires, dd au fait qu'ils contiennent des
informations précieuses sur les défauts. En outre, L'analyse vibratoire est considérée comme étant la
méthode la plus commune et la plus fiable dans ce type d’analyse. Cependant, les ultrasons ont été
également exploités de maniére appropriée et précise dans la détection des défauts de roulement. En se
basant sur l'utilisation de ce type de signaux, les techniques de diagnostic des défauts de roulement
peuvent étre classées en trois approches: ’analyse temporelle basée sur des parameétres statistiques,
l'analyse fréquentielle, et I’analyse temps-fréquence tels que la transformée en ondelettes (TO) et la
Transformée Hilbert-Huang. [1]

La technique de I’analyse de vibrations est un outil s’avere efficace comme étant une aide au
diagnostic. Elle a été examiné par Stéwart en 1976 [2], Smith en 1980 [3] qui a déterminé les défauts
de desequilibre massique du rotor, les criques ( fissures ) dans les arbres qui peuvent étre identifiés par
leurs caractéristiques vibratoires. Taylor en 1995 [4] qui a inclus des informations sur le traitement
des données pour chaque diagnostic.

.Mohammed Ouali et Cherif Khélifi [5], s’intéressent a 1’analyse des différentes études effectuées
sur la stabilité des lignes d’arbres en torsion et des machines tournantes. Ils ont développé une
approche de modélisation dynamique de la chaine d’entrainement électromécanique d’une éolienne
rapide a trois masses en torsion. Ces mémes auteurs [5] procédent a la modélisation et 1’analyse
dynamique d’un rotor €olien a axe horizontal de faible puissance.

Mohammed Ouali et R. Magraoui [6, 7,8], analysent les défaillances mécaniques dans les machines
tournantes et procédent a leurs études tout en insistant sur I’analyse vibratoire.

Alain Boulenger et Christian Pachaud en 1995 [9], ont développé des méthodes pour le dépistage au
diagnostic vibratoire des défauts dans les machines tournantes.

Smalley et Al en 1996 [10], présente une méthode pour évaluer la sévérité vibratoire en terme de
probabilité des défauts par I’analyse des signaux de vibrations et de son codt relatif en utilisant la
méthode de la valeur nette.

Chua et Peter en 2003 [11], a pour objectif la détection des défauts provoqué par le frottement entre
le rotor et stator avec une présentation de la méthode de scalogramme (conventionnelle).

.Mac Fadden en 1985 [12] propose aussi une technique pour le diagnostic d’une fissure dans les
engrenages afin d’obtenir I’enveloppe d’un signal démodulé en amplitude.

Gottlichen 1988 [13], présente 1’idée de la carte de surveillance a distance ( off-line ) de 1’état
vibratoire d’'une machine.

Su et Lin en 1992 [14], développent un modéle précédent proposé par Mac Faddenet Smith en 1984

pour décrire les vibrations d’un roulement.



Magraoui Rabah [15] a présenté une méthodologie pour la modélisation de I'évolution de la
dégradation des pieces mécaniques. Des études théoriques et expérimentales sont menées sur des
organes de machine. L’expérimentation et les différents essais ont été réalisés en milieu industriel. Ils

operent expérimentalement a la détection et au suivi vibratoire des défauts de machines industrielles.

Dougdag, Mourad, Ouali Mohammed, and Mellel Nacim [16] insistent sur le fait que pour la
maintenance des machines rotatives et I'inspection industrielle, les phénoménes de craquage sont des
événements imprévisibles, car I'apparition d'une fissure et sa croissance sont inévitables pendant la

durée de vie du systéme.

Mourad Dougdag et Mohammed Ouali [17] s’intéressent a la résolution et au mouvement d’un
rotor avec une déformation sous des effets de défaut. Une méthode est proposée pour permettre une
meilleure approche de ce probleme. Cette méthode est basée sur la subdivision de la structure en
sections de point de masse qui permettent de considérer le mouvement de rotation avec des
déformations des rotors. Ces mémes auteurs [18] effectuent une rétrospective des principaux
parameétres modaux, dans le but d'en discuter leurs sensibilités face a l'identification précoce d'une
fissure transversale dans une poutre d’acier.

Notre travail consiste a étudier le comportement d’un concasseur a machoire présentant plusieurs
fissurations et déformation au niveau de la structure et sur le volant d’inertie.

Le premier chapitre sera consacré aux types de maintenance appliqués dans 1’industrie en général, et le
role important que joue la maintenance conditionnelle dans une usine de production. Un intérét
particulier est porté a la technique de I’analyse vibratoire.

Dans le deuxiéme chapitre on procéde a 1’étude théorique : statique, modélisation, calcul de la
résistance des matériaux, comportement dynamique de la machine défaillante et analyse modale afin
de déterminer les caractéristiques propres du systeme.

Au troisiéme chapitre, nous établissons une simulation numérique par SolidWorks pour déterminer la
fréquence de la vibration et comparer les résultats de la simulation avec ceux résultats de la théorie ou
de I’expérimentation.

Un diagnostic vibratoire sur le concasseur est établi au quatrieme chapitre. On réalise des prélevements
des mesures de vibrations sur toute la chaine cinématique de I’installation. De méme on préléve

différents spectres qui seront interprétés.
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Chapitre 1: Typologie De Maintenance. Principaux Défauts De Machines
Tournantes

1.1 Introduction

La maintenance désigne I’ensemble des techniques permettant de maintenir dans état optimale les
équipements dans une installation industrielle.

La maintenance de machines tournantes nécessite une présentation globale des différentes
composantes de la machine et la compréhension du comportement dynamique de ces organes ainsi que
la recherche des causes de pannes et I’identification des problémes de fonctionnement.la maintenance

se subdivise en deux catégories essentielles et ces deux catégories se divisent en certaines catégories

quli sont :
| Maintenance |
Maintenance Maintenance
préventive corrective
Maintenance Maintenance Maintenance Maintenance
systématique conditionnelle palliative curative

L

Maintenance
prédictive

Figure.1.1. Schéma de typologie de maintenance

1.2 Maintenance corrective

Il s’agit de la maintenance effectuée aprés la détection d’une panne, elle a pour objectif de remettre
la machine en marche pour accomplir son fonctionnement et ne pas arréter la production. La

maintenance corrective se divise en deux catégories :

1.2.1 La maintenance palliative

C’est une action provisoire qui sert a dépanner la machine.
1.2.2 la maintenance curative

C’est une action permanente qui sert a reparer la machine.

1.3 Maintenance préventive
C’est une maintenance previsionnelle qui consiste a prédire la date a laquelle une intervention doit
s’effectuer. Cette intervention peut étre un remplacement d’un élément usé ou une lubrification d’un

organe mobile. Cette maintenance se divise en deux parties :

1.3.1 La maintenance systématique
C’est une maintenance effectuée a des intervalles de temps régulier de fagon systématique.



« Maintenance préventive exécutée a des intervalles de temps preétablis ou selon un nombre défini
d'unités d'usage mais sans controle préalable de I'état du bien. » (Extrait norme NF EN 13306 X 60-
319)

1.3.2 La maintenance conditionnelle
« Maintenance préventive basée sur une surveillance du fonctionnement du bien et/ou des parameétres

significatifs de ce fonctionnement intégrant les actions qui en découlent. » (Extrait norme NF EN
13306 X 60-319).

Cette maintenance sert a détecter le défaut avant d’engendre un arrét de la machine, son principe
consiste a surveiller régulierement 1’état de la machine et de noter son évolution, cette surveillance
peut étre exécuté par plusieurs méthodes.

La maintenance conditionnelle a pour buts :

-Surveiller la machine.

-Anticiper la panne et réduire le cout de la maintenance.

1.3.2.1 Les techniques utilisées dans la maintenance
IL existe plusieurs technique d’analyse tel que :
a- L’analyse d’huile [19]
Le lubrifiant (huile) est comparable au sang humain, il refléte le comportement et 1’état du systéme
dans lequel il circule. Le suivie de ces caractéristiques physico-chimique permet d’apprécier 1’état de
dégradation de I’huile et de connaitre son aptitude a remplir totalement ses fonctions initiales de
lubrification. L’évolution de cette dégradation peut étre un indicateur de condition d’exploitation de
I’équipement. Elle va permettre d’optimiser les fréquences de vidanges dans le cas de quantité
importante, le suivie de la contamination permet :

- De situer 1’organe défectueux, d’apprécier I’évolution et le type d’usure dans le cas d’une
pollution par des particules internes.

- D’apprécier la nature et I’origine des agents extérieurs.
On prend comme référence les caractéristiques de 1’huile neuve et on compare les résultats obtenue a
chaque analyse, si 1’on constate une évolution brutale des caractéristiques ou si 1’on atteint des valeurs
tres éloignées des valeurs initiales, il faut soit intervenir au niveau du matériel ou remplacer 1’huile.
b- Thermographie infrarouge [19]
Le contrble par thermographie a pour objet de détecter et de localiser les variations de température en
surface. Une caméra infrarouge associée a un logiciel de traitement d'image, permet d'obtenir une
image en 2 dimensions, appelée thermo-gramme, de la zone controlée.
La thermographie est bien adaptée a la détection des points chauds (surchauffe, température anormale)
sur les machines tournantes et les armoires electriques. Il est egalement envisageable de surveiller un

processus comme le soudage, le remplissage d'un moule.
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Figure 1.2 : Exemple de la thermographie infrarouge

c- Analyse Vibratoire [19]

Le principe de I'analyse des vibrations est basé sur I'idée que les structures de machines, excitées par
des efforts dynamiques, donnent des signaux vibratoires dont la fréquence est identique a celle des
efforts qui les ont provoqués ; et la mesure globale prise en un point est la somme des réponses
vibratoires de la structure aux différents efforts excitateurs. On peut donc, grace a des capteurs placés
en des points particuliers, enregistrer les vibrations transmises par les structures de la machine et, grace

a leur analyse, identifier I'origine des efforts auxquels elle est soumise.
2. Analyse vibratoire

C’est une technique largement utilisée pour la détection des défauts, il existe trois méthodes pour

traiter le signal vibratoire :
- Méthode temporelle
- -méthode fréquentielle
- Méthode temps-fréquence
L’analyse vibratoire permet de tester et de comprendre 1’état de la machine.

2.1 Vibration

La norme 1SO 2041 « Vibrations et chocs - Vocabulaire (Aolt 1990) » définit la notion de vibration :
Variation avec le temps de I’intensité d’une grandeur caractéristique du mouvement ou de la position
d’un systetme mécanique, lorsque ’intensité est alternativement plus grande et plus petite qu’une
certaine valeur moyenne ou de référence. En fait, un corps est dit en vibration lorsqu’il est animé d’un
mouvement oscillatoire autour d’une position d’équilibre ou de référence. Les textes de normalisation
AFNOR relatifs aux vibrations sont : NF E 90-001, NF E 90 002.

2.2 Mesure de niveau global [20]

Tout phénomene vibratoire se manifeste par 1’un des parametres suivants :



* Déplacement : phénomene de basse fréquence dont la gamme d’analyse Va est de 0 a 200 Hz
(balourd, fouettement...).
» Vitesse : phénoméne de moyenne fréquence dont la gamme d’analyse Va est de 0 a 1000 Hz
(balourd, alignement, chocs, aubages...).
» Accélération : phénomene de haute fréquence dont la gamme d’analyse Va est de 0 a 10 000 Hz
(roulement, engrénement, turbulence...).
La mesure de niveaux globaux de ces trois parametres permet d’apprécier 1’état de la machine:

» L’¢évolution significative d’une dégradation.

» La comparaison a des seuils.

2.3 Analyse spectrale [20]

Le diagnostic vibratoire est basé sur I’indentification de la fréquence de la vibration générée par un

phénomene mécanique.

La méthode mathématique permet de représenter, en effectuant la transformée de Fourier le signal

complexe de la vibration par un spectre fréquentiel.

Selon la nature du signal vibratoire, on obtient un spectre de raies discrétes ou un spectre continu. Le

spectre se représente sous forme d’un graphique montrant I’amplitude a chaque fréquence.

2.4 Capteur de vibration [19]

Le capteur de vibrations est le premier maillon de la chaine de mesure. Le plus largement utilisé est
I'accélérométre ou capteur piézoélectrique. Le role des capteurs est de transformer 1’énergie mécanique
dispensée par la machine en un signal électrique proportionnel mesurable de maniére reproductible. Les
signaux enregistrés par les capteurs sont souvent le résultat d'un mélange de nombreuses sources
vibratoires qui peuvent perturber l'interprétation des niveaux d'analyse introduit dans la section précédente.
Et ceci est d'autant plus vrai si le capteur n'est pas placé au plus prés du défaut potentiel dd a un manque
d'accessibilité. La surveillance d'un composant particulier peut étre perturbée par la présence d'autres
sources vibratoires. De méme, le diagnostic peut s'avérer difficile si des composants identiques sont

intégrés a I'équipement étudié.

2.4.1 Accélérometre [20]

Il est constitué principalement d’un matériau piézoélectrique (habituellement une céramique ferroélectrique
artificiellement polarisé). Lorsque ce matériau subit une contrainte mécanique, en extension, compression
ou cisaillement, il engendre une charge électrique proportionnelle & la force appliquée. Le capteur piézo-

¢lectrique ou I’accéléromeétre sont les plus utilisés en raison de leur large gamme de fréquence d’utilisation.
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Figure.1.3. Schéma d’un accélérométre.

2.4.2 Vélocimetre [20]

Le vélocimetre est un transducteur trés courant pour la surveillance de la vibration d’une machine
tournante. Il est tres utilisé a cause de sa simplicité d’installation et son cott faible.
D’aprés la référence [Girdhar, 2004], les avantages du vélocimétre sont :

- Il est facile & installer.

- Il délivre un signal important.

- Il ne demande pas de 1’alimentation extérieure.

Les inconvénients sont [Girdhar, 2004]:

- Son dimensionnement est relativement large et son poids lourd.

- Il est trés sensible aux fréquences d’entrée.

- La fréquence de réponse est tres étroite.

- Il est trés sensible aux champs magnétiques.

Adrmant

A S

="

EI R IS

Masse
Ressort

Bobine

TATATATAY

Figure.1.4. Schéma de principe d’un vélocimeétre
2.4.3 Capteur de déplacement [20]

Le capteur de déplacement est utilisé pour toutes les applications ou la surveillance des jeux entre les
arbres et les paliers s'avere essentielle. C'est pourquoi l'on retrouve des capteurs de déplacement
installés sur la plupart des turbines hydroélectriques et des turbomachines.

Avantage :

.Mesure en continu (il existe un signal pour une fréquence nulle).

.Mesure réelle du déplacement de 1’axe dans son logement.

Inconvénients :

.Sensible aux hautes fréquences.

.Quialité de mesure dépendant de la qualité de surface.



.Phase relative de vibrations de 1’arbre et du palier influengant la mesure.

.Implantation difficiles.

-

. Figure.1.5. Schéma d’un capteur de déplacement

2.5 Point de mesure
Les mesures sont effectuées sur chaque point dans les trois directions orthogonales classiques.

Figure 1.6. Position de point de mesure.

Tableau 1.1. Notation de la figure 1.6

M1 apres le moteur
R1 Avant le réducteur
R2 apres le réducteur
Pl Avant le palier

H horizontale

V verticale

A axiale

2.6 Les différentes défaillances des machines tournantes

Un défaut est une anomalie de comportement au sein du systeme. Ce concept est important dans les
opérations de surveillance pour la conduite et la maintenance des processus industriels, Tout écarts
entre la caractéristique observée et la caractéristique de référence est considéré comme étant défaut, Il

est donc clair qu’une défaillance condit a un défaut.



2.6.1 Balourd [1]

Le balourd est la cause de vibrations la plus commun et la plus frequemment rencontrée. Le balourd
est un déséquilibre massique autour de I'axe de rotation qui provient généralement du défaut d’usinage,
d’assemblage et de 1’échauffement dissymétrique du rotor lors du fonctionnement, De cet état
imparfait de la concentricité, en rotation, il en résulte des forces centrifuges F qui déforment le rotor et
engendrent des déséquilibres. Par 1’expression suivante en détermine la force centrifuge.

2

F=mruow

Ou m représente la masse qui balourd, r le rayon du rotor et w la vitesse de rotation de 1’arbre.

2.6.2 Le désalignement [1]

Le deéfaut d'alignement est I'une des principales causes de réduction de la durée de vie des
équipements, il concerne soit deux arbres lient par un accouplement, soit deux paliers soutenant le
méme axe. L’arbre moteur et I’arbre récepteur d’une machine ne sont pas parfaitement alignés.
L’objectif du lignage de deux machines est de faire en sorte que les axes des deux lignes d’arbres
soient paralleles et confondus. Deux types de défauts de lignage sont donc rencontrés :

2.6.2.1 Désalignement angulaire : il se produit quand 1’axe de rotation de deux machines a un angle
différent. Le désalignement angulaire se caractérise par une vibration axiale élevée.

2.6.2.2 Désalignement axial : il se produit quand les axes de rotation des deux machines ont le méme
angle d’orientation. Mais ils sont séparés verticalement, chacun de ’autre. Le désalignement axial

(parallele) se caractérise par une vibration radiale élevée.

désalignemeant radial dy

> <

Il

Figure 1.7. Défauts désalignement

2.6.3 Défauts d’engrenage

2.6.3.1 Présentation [19]

Dans le phénomene d'engrénement, il se produit un choc chaque fois qu'une dent menant est en contact
avec une dent menée. Ceci génére une vibration dont la fréquence est égale a la vitesse de rotation du
pignon multipliée par son nombre de dents. S'il y a déformation du profil de la denture, la fluctuation

de la charge sur la ou les dents donne naissance a des fluctuations de vitesse et aboutit aussi a une
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modulation de fréquence (ou de phase). L'analyse spectrale de ce phénoméne montre des bandes

latérales situées de part et d'autre de la fréquence d'engrénement.

pignon ~/ Tl
N ———

Parallele Concourant Gauche
Figure.1.8. Schéma d’un engrenage.

2.6.3.2 Types de défaut [19]
Plusieurs types de défauts peuvent affecter les dentures d’engrenage. On peut citer les défauts répartis
sur toutes les dents :
a) L’usure : L’usure est un phénoméne local caractérisé par un enlevement de matiére di au
glissement de deux surfaces I’une contre I’autre. Le développement de ['usure est 1i¢ a la charge et a la
vitesse de glissement en chaque point des surfaces de contact, ainsi qu’a la présence plus ou moins
grande d’¢léments abrasifs dans le lubrifiant. L’usure normale, progresse lentement, elle est
inversement proportionnelle a la dureté superficielle de la denture. L usure anormale se produit lorsque
le lubrifiant est souillé de particules abrasives ou lorsque le lubrifiant est corrosif. Elle conduit a un
mauvais fonctionnement de 1’engrenage.
b) Le pitting : 1l s’agit de trous peu profonds, qui affectent toutes les dents. Le pitting est une avarie
qui se produit surtout sur des engrenages en acier de construction relativement peu dur. Il est moins a
craindre si la viscosité du lubrifiant est élevée. L’apparition des piqlires est associée aussi a un rapport
épaisseur de film lubrifiant sur rugosité composite insuffisant pour éviter des contacts entre aspérités.
Et, les défauts localisés sur des dentures particuliéres :
c) La fissuration : généralement par fatigue, elle progresse a chaque mise en charge,a partir d’un point
initial situé presque toujours au pied de la dent. Elle apparait surtout sur des aciers fins, durcis par
traitement thermique, qui sont tres sensibles aux concentrations de contraintes. L’apparition de ces
fissures est la conséquence d’une contrainte au pied de la dent qui dépasse la limite de fatigue du
matériau, et est en général située du coté de la dent sollicitée en traction.
d) L’écaillage : Il se manifeste aussi sous forme de trous, mais ceux-ci sont beaucoup moins
nombreux, plus profonds et plus étendus que ceux des piqlres. L’écaillage se trouve dans les
engrenages cémentes, qui sont les plus répandus a I’heure actuelle car ils permettent de passer des

couples importants avec des dimensions faibles.

2.6.4 Défauts de roulements
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2.6.4.1 Définition

Le roulement, organe de base pouvant assurer a lui seul plusieurs fonctions parmi lesquelles la liaison
mobile en rotation avec un minimum de frottement entre deux éléments, tout en supportant des charges
radiales ou axiales plus ou moins importantes, il peut étre aussi utilisé pour assurer un positionnement

précis de 1’arbre, et corriger des défauts d’alignement.

\A/_ bague
\ exterieurs
hague

intérisure

chemin 1

cage

bille

(elément roudant)

chemin 2

Figure.1.9. Schéma d’un roulement a bille.

2.6.4.2 Types de défauts [19]

On peut noter deux types d'avaries caractéristiques de la détérioration des roulements :

Les avaries dites naturelles dues a la fatigue des roulements et les avaries dues a un mauvais montage
ou une mauvaise utilisation du roulement.

On qualifie les principaux défauts :

a) Le grippage, di a I'absence de lubrification, a une vitesse excessive ou un mauvais choix du type de
roulement. Ceci se manifeste par un transfert de matiere arrachée sur les surfaces et redéposée par
microsoudure.

b) Les empreintes par déformation, dues a des traces de coups, des fissures ou des cassures.

c) L'incrustation de particules étrangeres, due a un manque de propreté au montage ou de l'entrée
accidentelle d'impuretés.

d) La corrosion, due a un mauvais choix du lubrifiant, surtout quand les roulements viennent d'étre
nettoyés et sont contaminés par la transpiration des mains.

e) La corrosion de contact, due au mauvais choix d'ajustements entre les bagues et les logements ou
les arbres.

f) Les criques, fissures étroites ou autres amorces de cassures dues aux contraintes exagérées au
montage ou au démontage.

g) L'usure par abrasion, due a une mauvaise lubrification. L'usure par abrasion donne aux roulements

un aspect gris, givre.
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h) Le cas le plus rencontré est un défaut d'écaillage di a la fatigue des roulements. L’écaillage de
fatigue, est un phénoméne normal qui conduit a une défaillance et ce, quelque soit les conditions
dutilisation et de fonctionnement. Ce défaut survient sous l'effet de la fatigue due aux contraintes de
cisaillement alternées qui sévissent en sous-couche. L'écaillage localisé et prématuré résulte
d'anomalies caracterisées telles qu'un mauvais montage, une surcharge, un défaut d'alignement, une
mauvaise forme de logement. Ces défauts donnent naissance a des vibrations qui les caractérisent.
C'est pourquoi l'analyse vibratoire s'avere intéressante et s'est montrée tres puissante d'une part pour

surveiller I'état de fonctionnement et d'autre part pour diagnostiquer le défaut et suivre son évolution.

2.6.4.3 Protection des roulements [1]

La présence des particules étrangeres dans les roulements est le plus important des facteurs de
réduction de sa durée de vie ces particules lorsque elles se trouvent laminées entre les corps roulants et
les chemins, créent des contraintes tres localisées et trés élevées qui peuvent amorcer un écaillage du
roulement. Ces contraintes sont d’autant plus fortes que le niveau de charge du roulement éleve.

La réduction de la durée de vie est trés variable mais toujours trés importante. Elle dépend de la nature,
de la dimension et de la densité des particules.

De méme la pénétration de I’humidité dans un roulement peut créer, d’une part, une diminution de
I’efficacité du lubrifiant et d’autre part, une oxydation superficielle interne.

Ces facteurs sont a 1’origine de contraintes de surface supplémentaires au niveau des contacts roulants,
donc apportant un risque de défaillance qui s’ajoute aux risques normaux de fatigue. On voit la la
grande importance d’éviter la pollution des roulements, tant lors du montage qu’aux cours de leur
fonctionnement. Ainsi la protection du roulement porte-t-elle sur toutes les phases de sa mise en ceuvre
depuis la propreté de I’atelier de montage, la propreté des composantes adjacentes, 1’étanchéité des
mécanismes a la poussiére et a ’humidité jusqu’a la filtration de 1’huile ou renouvellement périodique
du lubrifiant.

2.6.5 Les courroies

2.6.5.1 Définition : les courroies sont des éléments flexibles qui permettent de transmettre la puissance
lorsque 1’arbre moteur est I’arbre entrainé sont éloignés 1’un de 1’autre.

2.6.5.2 Défauts de courroie

Les défauts de courroie sont beaucoup on cite parmi les défauts :
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Tableau 2.2. Défauts de courroie

Défaut Définition Causes Photo du défauts

Arrachement De la maticre s’arrache d Tension excessive
des particules courroie et s’accumule d{ ¢ Poulies usées

les nervures. *Température  de
fonctionnement
trop élevée
Rupture Déchirures transversale | « Surtension de la
irreguliere de la courroie. courroie
*Composant

extérieur bloqué
«Pollution solide ou
liquide

SRR

Fissure de la Présence de petites | « Température trop

e
courroie fissures visibles basse ou trop forte .
* Vieillissement de
la courroie
* Contact d’un
élément étranger ou
désalignement

Rupture nette Déchirures nettes de la | *Corps étranger

courroie. coincé entre la
courroie et la ou les
poulie(s)

*Tension excessive
*Utilisation d’outil
inadapté

(tournevis)

2-7 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons donné un apercu genéral sur la maintenance industrielle et ces différents
types et les techniques de surveillance pour les machines tournantes basées sur les techniques les
plus utilisés dans le domaine du traitement des spectres.la thermographie et 1’analyse des huiles et
I’analyse des signaux vibratoire. Cette derniere a montré de nombreux avantages dans le cadre de la
maintenance préventive conditionnelle des machines tournantes et sera largement appliquée dans notre

travail.
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Chapitre 2: Etude théorique et modélisation du concasseur

2.1 Introduction
La modélisation est un outil mathématique et analytique utilisé dans tous les domaines.la modélisation

permet de faciliter le systeme pour le rendre compréhensible et comparable a un modéle physique
simple, dans ce chapitre nous avons établi deux modéles :

-celui de I’arbre, des paliers, de la poulie réceptrice et du volant d’inertie. on procedé a la vérification
du diametre de I’arbre et a la Vérification de la torsion et de la flexion et

-une modeélisation de la bielle, de I’arbre et des poulies avec des hypothéses qui seront détaillées.

On procede a 1’étude dynamique pour une meilleure compréhension du comportement vibratoire du
modele étudié.

2.2 Caractéristiques du Concasseur
Tableau 1.1 Caractéristiques du concasseur

Volant Moteur : Diamétre

Moteur Electrique : Poulie Réceptrice : Diamétre =1800 $=1800 mm

Puissance P = 250 KW | mm

N = 1000 tr/min Largeur =300 mm Largeur =300 mm
Nombre de gorges = 12

Roulementl : Type : Roulement2 : Type : 24152CCK3/W33

24160 CCK3/W33 Arbre :

@=300 au niveau de la
portée de roulementl

@=260 au niveau de la
portée de roulement2

495. cRR 347 840 .: o B0 2 S

Fugure2-1. Arbre excentrique de notre concasseur
Un arbre de transmission se calcule ou se vérifie a la torsion, et éventuellement a la flexion ou a la

flexion — torsion.

2.3 Résistance a la torsion
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Tableau 2-2 : Résistance a la torsion. Principales formules.

Résistance a la torsion [21]

Principales formules

Symboles

7 : Contrainte de glissement N/m?.
6 : Angle unitaire de torsion rad/s.
M, : Moment de torsion max N.m.

Rp, : Résistance pratique au cisaillement N/m?.

G : Coefficient d’¢lasticité transversal, pour un arbre
courant, G = 8 28,8.10° Pa.
P

Le moment de torsion peut s’écrire : M, = =

K : coefficient de concentration de contrainte lié a la

géomeétrie de la section.

P : Puissance de transmission W.

Condition de _ M
résistance t= W < Rpg

T
Concentration | t,,,,
de contrainte = Tealcul ée- K
aux endroits < Rp,
des accidents
de forme
Condition de M, =G.6.1,
déformation
Le moment de p
torsion M =—

w

Moment nd*
quadratique Iy = 32
(arbre
cylindrique)

rad/s).
I, : Moment quadratique de la section considérée par

rapport au centre (0). d : diamétre de I’arbre d

w : vitesse angulaire

Tableau 2.3 : Vérification du diametre de I’arbre de transmission

Vérification du diameétre de ’arbre de transmission

Puissance du moteur :

P=Cw

Puissance au niveau de 1’arbre de

transmission
P=C.o

C.w P

avec € == ==
w w

Application numérique
w = 104,72 (rad/s) C : Le couple moteur

¢ = 5305,60 (N.m) w : La pulsation du moteurrad/s
5 = 2.m.N
W= 47,12 (rad/_s) w = 2nf =

N = 450 (tr/min) . ~ 60

C: Le couple transmis

w : La pulsation de I’arbre de
transmission

Symboles

moment de torsion M,

M, = 5305,60 (N.m)

Tableau 2-4 :Calcul du diamétre de 1’arbre d

Calcul du diamétre de I’arbre d D =330 mm Symboles
diamétre de I’arbre d d=300 mm S : coefficient de sécurité
3|16.M,.K . ,
d> |———— | r=15mm S=2 —5 suivant le degré
7. Rpg de précision
résistance pratique Rp pour R = Re On trouve K=1.7 [22] on pose R, = 1, €t,
42CD4 (E750) ? 0.7.R, = 7,(Torsion) —

D=330

d=300 |

Figure 2-2 Une section de I’arbre

Te
Tp = 7
R, = 375 MPa la limite
élastique
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Tableau 2-5 : Condition de résistance a la torsion.

Condition de résistance a la torsion

vérifiée.

IO _ n.d3
r 16
M,=5305,60 (N.m)
3 1,
L _md 2 = 2:88.1073 (m?)
r 16 r

M,
Tealcul ée = IO
/r

Tealeul ée = 1,87. 10° (N/mz)

Tcalcul ée- K< Tp

Teatul ée- K = 3,18. 10° (N/mz)

Tp=2

Te T, = 262,5 (MPa) = 262,5.10° (N/m?

Tealeul ée- K < Tp s donc : 3,18. 10° < Tp
Condition de résistance a la torsion est

2.4 Résistance a la flexion

Tableau 2.6 : Résistance a la flexion .Diagramme du moment fléchissant et de 1’effort tranchant

Résistance a la flexion .Diagramme du moment fléchissant et de I’effort tranchant

Données
L; = 387,5mm L, = 699,5 mm
L; = 699,5mm L, = 387,5mm
L =2174 mm m; = 3,38 tonne P, =33,15KN

m, = 5,16 tonne
34,01 KN

P, = 50,62 KN ms = 3,47 tonne P; =

Application numérique
Détermination des réactions

R, etR,
R, = 58,23 KN
Rp = 59,55 KN

Trongon considéré

Schéma du trongon

Application numérique

Trongonl :0 <x <L,

P1l M
o j l (+)
> T
x

T = —33,15 (KN)

Si x=0 — M;=0

Si x=L, — M;=-P.L,
— My =-0,387.33,15
— M; = —12,82 (KN.m)
(KN.m)

Trongon2 :L; < x <
L, + Ly

T = 25,08 (KN)

Si X=L1 — Mf =
—PL, M, = —12,82
(KN.m)

Si =l +L1; — M =
Ry (Ly + Ly — Ly) —

Py.(Ly — Ly)

— My = Ry.L, — Py (L +
L) —

Mf58,23.0.699 - (33,15.(0,69
0,387)) = 4,70— M, =
4,70(KN.m) (KN.m)

Trongon3 :L; + L, <
x<L +2L,

T = —25,54 (KN)
Six=Ly + L, » My =
4,70 (KN.m)

Six=Ly +2L, > M;
—13,15(KN.m)

Trongon4 :L; + 2L,+<
x<L

T = 34,01 (KN)
Six= Ly + 2L, » My =
~13,15 (KN.m

Six=L — M; =
—0,05 (KN.m)
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Diagramme du
moment fléchissant
et de Peffort
tranchant

Tableau 2-7 : Condition de résistance et Vérification. Calcul de la fleche

Condition de résistance

On dp!t verifier la - Pour le 42CD4 (E 750) R, = symboles
condition v 375 MPa = 375.10% (N/m?) M;  : Moment fléchissant
o=M; = - I;)an§ le cas de torsion : la limite maximal.
M, Y elasth’ue.est: Te = 0,7R, . Iy : Moment quadratique.
= SR | Pour I"acier mi-dur Y : Fibre la plus éloignée
On calcule la contrainte ¢ de chaque perpendiculaire & x.
trongon: o = Mf% W : Module de flexion
- L’arbre vérifié présente des —W = %
épaule_ments et congés, pour la R, : Résistance pratique —
contrainte o : 0.K < Rp R,
Rp = ?
R, : Limite élastique.
S : Coefficient de sécurité
Vérification de la condition de résistance
Trongon Application numérique Conclusion
Trongonl - Mg, =12,82(KN.m) on remarque que toutes ces
- W =1288.10"3(m3) valeurs vérifient la condition
- 0.K =7,54.10°(N/m?) de la résistance a la flexion
Troncon2 - Mg =1282 (KN.m) car:0.K <R,.
- W =345.10"3 (m?)
- 0.K=6,30.10° (N/m?)
Trongon3 - Mppax = 13,15(KN.m)
- W =3,45.10"3(m?)
- 0.K =6,48.10° (N/m?)
Trongon4 - Mppax = 13,15(KN.m)

- W =288.10"3(m?
- 0.K =7,75.10° (N/m?)

Calcul de la fleche

équation de la
déformée

Y =F(x)

Symboles
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La dérivée M1 E : Module de
seconde de la T I E Young
courbe ‘ .
Y = F() Iciz- : M'oment
la poulie est section par
Trongon 1 - Pi.x 1 rapport a I’axe
My =—P.x Y =—"—
f 1-X I 'E Z.
C; : Etant une constante pour I’instant inconnue. Y =F(x)Dela
Pour x=0 — Y=0 — (=0 déformée de la
P, x3 poulie.
=13l Iy = Moment
quadratique
(arbre
En intégrant cette nouvelle équation, nous obtenons : cylindrique)
Y = F(x) , la déformée de la poulie. :
3
C, = -l ==-432107
Y Pl x3 Pl' L13
"~ 2E.I'3 6.E.I

Y=74,25.10"%.x3-4,32.107°

Trongon 2 M¢=R, (x—L1)— Py.x

7 _(P1—Rq) x"2 | Rq.Ly
Y—Tﬁﬁ‘mx + Cg
— -3 2
C; = 58,23.(3;87,5.10 _4) =-4.64.10~°
2.210.109.4,48.10
Y =-4,43.107° x3+6.10°x? -4,64.1078.x + C,

Cy, = —6,41..107°

Y =-4,43.107°.x3+6.105x% -4,64.1078.x —6,41..107°

Tableau 2-8: Valeur numérique de la Fleche maximale Y,

fleche maximale

Féche maximale Y4

Ymax

Ym ax

Correspond a Y =0, donc x=L1+L2
x =387.5 + 699.5 = 1087 (mm)

= —7,53.107° (m)

Schéma de la fleche
maximale

P1

P2

| —

Ra Rb

2.5 Analyse des vibrations libres du systeme

2.5.1 Analyse modale

Pour un systéme libre non amorti, I’équation de mouvement s’écrit coOmme suit :
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[M]{q}+[K]{q}=0 [2-1]
Ou, [M] et [k] représentent I’inertie et la rigidité du systéme.
2.5.1.1 Modélisation du systéeme
a) Introduction

Notre systéme est composé de trois éléments, un arbre symétrique qui fait tourner uniformément une
poulie réceptrice et un volant d’inertie. La poulie réceptrice contient six trous et 12 gorges, le volant
d’inertie comprend six trous de mémes dimensions que seul de la poulie réceptrice. La négligence des
gorges permet d’avoir le méme moment d’inertie pour la poulie et le volant, Donc vue la symétrie de
I’arbre et 1’égalité du moment d’inertie de la poulie et le volant on considére le systtme a 1 ddl

suivent :

Figure.2-3. Schéma du modele du systéme.

2.5.1.2 Détermination de I’équation de mouvement

A partir des équations de Lagrange de la deuxieme espéce, on a :
Jo+Kp=0

Avec

J : moment d’inertie par rapport a I’axe Oz

K : larigidité

@ et ¢ : Respectivement déplacement et accélération angulaire

2.5.1.3 Calcul de la rigidité K

Tableau 2-9 : Analyse modale. Principales formules
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Formules a utiliser

M, : Moment de torsion
G : Module d’¢élasticité transversale (MPa)

M, =G.6.1,
; _nd4
07 32
a
Et G_Z
G.l
Mt ITO.CZ

L’arbre se comporte comme un ressort, ce qui
nous permet de dire que :

F=K.x
I’effort exercé sur I’arbre est le moment de
torsion Mt, cela implique que :

M, =K.« DoncKz%

6 : Angle unitaire de torsion (red/mm)
I, : Moment quadratique (m*)

F : Force de rappel
K : Rigidité
x : L’allongement provoqué par I’effort F.

Pour les métaux, ona: G=04.E
G=0,4.210.10° (pour les métaux) —
G=84.10° (N/m?)

Tableau 2-10 : Calcul de la rigidité

1 1 1 1 1
Notrecas:E—K—1+K—2+K—3+ .|_K_4
LT . _m(245.107)" I, = 448107 | I, =7.95.10-* |1, = 1,16.10°3
°T 32 L 32
(m4) I; = 3,54. 1074
G. 1o G.I, 88.10°.354.10~* | K, = 1,04.108 | K; = 2,25.10% | K, = 4,42.108
K=— | K = —
L L 166.1073
N/m) Ky =1,87.10° (V/p)
__1 1 1 T g
K =462.10 N/
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2.5.1.4 Calcul du moment d’inertie

Tableau 2-11 : Calcul de I’inertie et la fréquence propre

R e

Formule

Application 3380.(900.1073)2  100.(122,5.1073%)2
5= -
2 2
. (100. (122,5.107%)2

> +100. (245. 10—3)2)

1371
= ((300. 1073)2 +

] = 1898,46 kg.m?

La Fréquence K 4,62.107 red
w= \/]: ® = 189846 156 (=)

propre

(2174. 10—32>
3

156
fi=5 fi==2482 (H2)

2

2.6 Conclusion

La vérification a la torsion et la flexion a montré que le systeme résiste aux efforts appliqués, mais les
résultats du calcul dynamique ont donné une fréquence qui correspond a une fréquence de résonance.
Ainsi ; I’objectif est de proposer des solutions pour éviter la résonance.
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Chapitre 3 : Simulation numérique du Concasseur a machoires

3.1 Introduction

La plupart des installations industrielles vibrent. Toute machine en fonctionnement est sujet a des force
dynamiques qui causent des vibrations, qui sont trés souvent étudiées, parce qu’elles peuvent
engendrer des problémes immédiats, ou bien parce que la machine ou la structure doit satisfaire a une
norme ou a des spécifications d’essais. En I’occurrence, quelque soit la cause, il est indispensable de
déterminer la réponse structurelle de facon a connaitre son influence sur des facteurs, a savoir : les
performances, la fatigue, la résonance ....etc.

Actuellement, I’étude d’isolement et de réduction des vibrations est devenue primordial lors de la
conception des machines. A ’aide de la technique d’analyse vibratoire, nous pourrons effectuer des
mesures de vibrations sur la structure en fonctionnement, et établir une analyse en fréquence grace aux
analyseurs FFT, qui peuvent servir a mesurer le rapport de la réponse a une force d’excitation mesuré,
et établir la fonction de réponse en fréquence ( FRF ). La technique utilisée pour faire cela est I’analyse
modale, afin de déterminer les caractéristiques modales du systeme.

Dans ce travail, on se propose d'étudier le comportement dynamique d’un équipement stratégique
situé dans une station de concassage, présentant plusieurs fissurations et déformation au niveau de la
structure et sur le volant d’inertie, c’est le Concasseur primaire a machoires ( capacité de 400 Tonnes /
heure ), en utilisant un logiciel de simulation SolidWorks, dont nous avons établi la modélisation et la
simulation d’une partie du systéme celle de I’ensemble arbre excentrique, bielle et la machoire mobile,
ainsi que la poulie réceptrice et le volant d’inertie.

Dans le chapitre 04, nous allons assister a des manifestations de plusieurs défauts mécaniques agissant
en méme temps, ou ces problémes persistent toujours,. La confrontation des résultats de la simulation
numérique obtenue avec celles trouvés expérimentalement permet de conclure 1’apparition d’une
résonance de la structure en suscitant des fissurations du volant d’inertic (Photo 3-1 et 3-2) et

déformations de I’installation.

Photo 3-1a et 3-1b : Volant d’inertie.
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Photo 3.1a. Position et longueur de | fissure tangente au périmétre du moyeu.

Photo 3.1b. Position de la fissure prés du périmétre du moyeu et qui traverse 1’épaisseur totale du
volant d’inertie

3.2 Simulation numérique du concasseur primaire a machoires

Pour ce cas pratique, nous avons pris une partie de I’installation, c’est celle du rotor excentrique
portant la bielle relative a la partie entrainée, car cette derniére présente des déformations suite aux
défauts mécaniques surgie sur toute I’installation. La partie entrainante composée du moteur €lectrique
et le systéme de transmission par courroies n’a pas été considéré, car jusqu’a présent, aucun défaut
mécanique n’est présenté sur cette partie, c’est pour cette raison, nous avons pris seulement la partie
entrainée. De ce fait, la modélisation du systéme objet de cette étude, est composé d’un arbre
excentrique portant d’un c6té une poulie réceptrice de diamétre 1800 mm et de largeur 300 mm
ayant un nombre de gorges de 12, de I’autre c6té un volant d’inertie de diamétre de 1800 mm, de
largeur de 300 mm, ayant des fissurations ( voir photo 3-1a et et 3-1b) , comme I’indique le modéle de
la figure 3-1 et 3-2, ainsi que le maillage par éléments fini représenté dans la figure 3-2.

Nous avons établi la modélisation et la simulation numérique du rotor portant la poulie réceptrice et le
volant d’inertie, avec un type de maillage volumique d’un nombre total de nceuds : 54674, et un
nombre total d’élément de : 34002, ou la taille d’élément est de : 65.7746 mm. Nous avons établis dix
(10) tracés pour la déformée modale qui correspond aux modes propres de vibrations, comme 1’indique

le tableau 3-1.

Figure 3-1 : Modélisation du systéme rotor par SolidWorks.

Figure 3-2 : Maillage par EIéments fini et Conditions aux limites.
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3.3 Résultats de la simulation numérique
Les résultats de la simulation de l'analyse modale du systéme du rotor portant ’arbre excentrique du

concasseur a machoires ont été résumés dans le tableau 3-1. On commence par les plus bas des
fréquences naturelles, ou le premier représente le mode de torsion situé a la fréquence de 28,21 Hz,
proche de la fréquence de rotation du moteur électrique qui est de 25 Hz. Cette déformée modale a une
influence directe sur le moteur électrique dans le cas ou ce dernier présente un éventuel déséquilibre
sur son rotor, ou un éventuel choc sur ses portées de roulements. Aussi, on remarque que le premier
mode de vibrations engendre une déformation sur le volant d’inertie porté par 1’arbre excentrique
comme I’indique la figure 3-3, relative a la déformée modale de ce mode, ou sa fréquence ( 28,21 Hz)
coincide aussi avec la huitieme (08eme) harmonie de la peigne de raies du choc présenté sur la portée
de roulement dans les deux paliers N°03 et 04, portant I’arbre excentrique, ou la fréquence de base est
de 03,53 Hz, relative a la fréquence de rotation de cet arbre, comme 1’indique les spectres prises de ces
deux paliers, dans le sens radial horizontal et vertical, représentés respectivement dans les figures 4-10,
4-11, 4-12 et 4-13.

Le deuxiéme et le troisieme mode de vibrations, qui se manifestent respectivement a la frequence de
35.287 Hz et de 36.114 Hz, représentent les modes de flexion d’apreés ’image de la déformée modale
représentée dans les figures 3-4 et 3-5. Elles correspondent au neuvieme (09eme) composante de la
peigne de raies du jeu détecté sur les deux paliers N°03 et 04 d’apres le schéma de la chaine
cinématique de la machine représenté dans la figure 4-1. L’image spectrale montre clairement la
coincidence de ces fréquences propres avec celle de la huitieme harmonie, en provoquant une
résonance de vibrations d’un niveau globale de 05,81 mm/s et 05,51 mm/s respectivement sur les deux
paliers N°03 et 04, et ce le 20 Juin 2017.

Le quatrieme mode, représente le mode de torsion comme 1’indique la figure 3-6, se manifeste a la
fréquence de 58,645 Hz. Ce mode propre coincide avec la quinzieme (15eme) harmonie de la peigne
de raies du choc a la fréquence fondamentale de 3,91 Hz relative a la fréquence de rotation du volant
d’inertie, enregistré toujours sur les deux paliers N°03 et 04 portant ’arbre excentrique, d’aprés les
spectres représentés dans les figures 4-10 et 4-12. Ce mode constitue un veéritable risque, dans le cas ou
le niveau de vibrations du pic correspondant a la quinzieme composante (58,645 Hz) sera élevé et
atteint le seuil de danger. Actuellement, le niveau de vibration du pic précité est acceptable.

Le cinquiéme et le sixiéme mode de vibrations, représentent les modes de flexion d’parés les figures 3-
7 et 3-8 respectivement, se manifeste respectivement a la fréquence de 76,281 Hz et de 76,5 Hz. Ces
fréquences propres coincident avec la vingt troisieme harmonie (23eme) de la peigne de raies du jeu
sur la portée de roulements dans les deux paliers portant 1’arbre excentrique, ou la fréquence
fondamentale est de 03,34 Hz, comme I’indique les spectres représentés dans les figures 4-4 et 4-5,
pris sur les deux paliers N°03 et 04, et ce le 09 Juillet 2015.

25



Le septieme et le huitieme mode, représentent aussi des modes de flexion illustrés dans les figures 3-9
et 3-10 respectivement, se manifestent respectivement a la fréquence propre de 144.86 Hz et de 145.23
Hz, qui coincident avec la trente septiéme (37eme) harmonie de la peigne de raies su indiqué, ayant
une composante prépondérant de 3.91 Hz, d’apres les images spectrales représentés dans les figures 4-
10, 4-11, 4-12 et 4-13.

Le neuvieme mode, se manifestant a la fréquence de 226.41 Hz, représente le mode de torsion d’apres
la figure 3-11, qui coincide avec la cinquante huitieme (58eme) harmonie de la peigne de raies dont la
fréquence de base est de 3,91 Hz, relative a la fréquence de rotation de I’arbre portant la bielle du
concasseur. Il est a signaler que le dernier mode propre situé a la fréquence de 283.06 Hz, représente
un mode de torsion aussi (figure 3-12), est un peut eloigner des composantes du choc généré par le jeu
sur les portée de roulement. Donc, son influence sur le comportement dynamique su systéme sera
considéré comme faible.

De ce fait, ’examen de tous ces modes propres, nous permet de détecter la coincidence de leurs
fréquences propres avec celles du fonctionnement de I’installation, et de conclure la présence d’un
risque sur 1I’équipement lors de son fonctionnement, dés 1’apparition du jeu sur les portées de
roulement dans les paliers portant le rotor du concasseur, ce qui explique les fissurations apparus sur le
volant d’inertie d’aprés les photos représentés dans la figure 3-1 et 3-2.Ces premiers modes sont
caractérisés par une grande participation du rapport de masse et ils étaient plus dangereux que les
modes plus hauts. Les basses fréquences génerent des formes de mode relativement simples de la
structure, caractérisée par des longueurs d'ondes similaires a sa taille, ce qui rend l'analyse du

mouvement plus facile, contrairement aux fréquences propres plus éleveées.

Nom dumodéle1245

Mom de I'étude Fré quence 1(-Défaut-)
Type detracé:Fréquence Amplitudel
Mode : 1 Waleur = 28.21Hz
Echelle de déformation: 12.8725

AMPRE S

2.273e-002

. 2.083e-002

- 1894e-002

- 1704e-002

- 1515e-002

- 1326e-002

. 1136e-002

. 9.469e-003

- 7.575e-003

- 5.681e-003

3.788e-003

1894e-003

0.000e+000

Figure 3-3 : Premier mode de vibrations du systéme rotor.
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Nom dumodéle1245

Nom de I'étude:Fréquence 1{-Défaut-)
Type detracé:Fréquence Amplitude2
Mode : 2 Valeur = 35,287 Hz
Echelle de déformation: 113316

A

Nom dumodéle1245

Nom de | 'étude Fré quence 1{-Défaut-)
Type detracé:Fréquence Amplitude3
Mode i 3 Valeur= 36,114 Hz
Echelle de déformation: 1136

Figure 3-4 : Deuxiéme mode de vibrations du systéme rotor.

Figure 3-5 : Troisieme mode de vibrations du systeme rotor.

AMPRES

2.923e-002

l 2,660e-002

2.436e-002

- 2192002

1943002

1705e-002
H 1462e-002
- 1218e-002

9.744e-003

7.308e-003

4872003
2.436e-003

0.000e+000

AMPRES
2.918e-002
l 2,675e-002
- 2432e-002
- 218%-002
- 1945e-002
- 1702-002
1459-002

1216e-002

- 9.727e-003

- 7.285e-003

4.863e-003

2,432e-003

0.000e+000
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Nom dumodéle1245

Nom de I'étude Fré quence 1-Défaut-)
Type detracé: Fréquence Amplituded
Mode : 4 Valeur = 58,645 Hz
Echelle de déformation: 12,4762

Nom dumodéle1245

Mom de I'étude Fré quence 1(-Défaut-)
Type detracé: Fréquence AmplitudeS
Mode : 5 Valeur = 76,281 Hz
Echelle de déformation: 9.69492

Figure 3-6 : Quatrieme mode de vibrations du systeme rotor.

Figure 3-7 : Cinquiéme mode de vibrations du systéme rotor.

AMPRES

2,345e-002

2,14%-002

1954e-002

1758e-002
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1368e-002

117 2e-002
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5.862e-003

3,908e-003

1954e-003

0.000e+000
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' B—— ' ' ' '
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2.419e-002

2.150e-002

1882e-002

L613e-002

1344e-002

1075e-002

8.064e-003

5.376e-003

2.688e-003

0.000e+000
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MNom dumodéle1245

Nom de |'étude Fréquence 1-Défaut-)
Type detracé: Fréquence Amplitud e6
Mode : 6 Valeur = 765 Hr
Echelle de déformation: 9.69537

Nom dumodéle1245

Mom de |'étude Fréquence 1-Défaut-)
Type detracé: Fréquence &mplitude?
Mode : 7 Valeur = 14486 Hz
Echelle de déformation: 15,5804

Figure 3-8 : Sixieme mode de vibrations du systéme rotor.

Figure 3-9 : Septieme mode de vibrations du systéme rotor.
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0.000e+000
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6.282e-003

4.158e-003
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0.000e+000
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Nom dumodéle1245

MNom de|'étude Fréquence 1-Défaut-)
Type detracé: Fréquence Amplituded
Mode : 8 Valeur = 14523 Hz
Echelle de déformation: 15,7001

PN

Figure 3-10 : Huitieme mode de vibrations du systeme rotor.

Nom dumodélei1245

Mom de|'étude:Fré quence 1[-Défaut-)
Type detracé: Fréquence Amplituded
Mode : 9 Valeur = 22641 Hz
Echelle de déformation: 13,1136

Figure 3-11 : Neuvieme mode de vibrations du systeme rotor.
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Mom dumodéle:1245

Mom de |'étude:Fré quence 1-Défaut-)
Type detracé: Fréquence Amplitudeld
Mode : 10 Valeur= 283.06 Hz
Echelle de déformation: 118527

AMFRE S

2.514e-002

2.305e-002
_ 2.035e-002
- 1886e-002
- 1676e-002
- L467e-002
. 1257e-002
_ 1048e-002
_ 5.382e-003

_ 6.286e-003

4.191e-003
2.095e-003
0.000e +0 00

Figure 3-12 : Dixieme mode de vibrations du systéme rotor.

Tableau 3-1: liste des fréquences propres.

N° mode Fréquence naturelle en Fréquence naturelle en (Hz)
(Rad/s)

1 177.25 28.21
2 221.71 35.287
3 226.91 36.114
4 368.48 58.645
S 479.29 76.281
6 480.66 76.5
7 910.19 144.86
8 912.51 145.23
9 1422.6 226.41
10 1778.5 283.06

3.4 Conclusion

Dans ce chapitre nous avons modélisé par SolidWorks la partie de I'installation qui présente une
déformation. Elle est constituée de 1’arbre excentrique portant la poulie réceptrice et le volant d’inertie.
Les résultats de la simulation numérique ont donné pour le premier mode une fréquence de 28,21 Hz.
Cette fréquence est trés proche de la fréquence de résonance obtenue théoriquement, cette coincidence
de fréequence a un effet direct sur la structure : désequilibre du rotor et les chocs sur les portées de
roulement. De méme, cette fréquence explique les fissurations vues sur le volant d’inertie.

La simulation numérique a mis en évidence la source de défauts et elle permet de proposer des
solutions et des précautions a prendre pour éviter les problemes déja rencontrés et mieux exploiter les

prochaines installations.
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Chapitre 4 : Diagnostic par I’analyse vibratoire du Concasseur a machoires

4.1 Introduction

La technique de I’analyse spectrale des mesures vibratoires permet de localiser avec précision les
défaillances mécaniques ou électriques qui peuvent surgir lors du fonctionnement des machines
tournantes. Les concasseurs a machoires industriels sont des installations de broyage de roches de
grande dimensions dans les carriéres, et un défaut mécanique a 1’état précoce peut s’évoluer avec le
temps et compromettre facilement le fonctionnement des ces machines, et engendre d’autres anomalies
mécaniques qui peuvent aller jusqu'a la déformation et la rupture de I’un ou plusieurs de ses organes.
[23].

Nous avons présenté dans cette étude un cas pratique d’un concasseur primaire a machoires, présentant
plusieurs défauts mécaniques agissant en méme temps, détecté par la méthode de 1’analyse vibratoire,
a savoir : le défaut de déséquilibre, désalignement et usure sur les portées de roulements, générant des
vibrations d’un niveau classer Alarmant d’aprés les normes internationales VDI 2056, en provoquant
des fissurations sur le volant d’inertie, qui nous a pouss¢ a enrichir ce travail par une étude de
comportement vibratoire du systeme, et ce par 1’établissement d’une analyse modale de vibrations
théoriques pour déterminer les caractéristiques modales (fréquence et modes propres) de ce systeme.
Les résultats de la simulation théoriques ont été confronté avec les mesures d’analyses de vibrations
expérimentales, et ce pour évaluer les conséquences et la gravité du défaut mécanique surgie sur le

systeme et d’établir un pronostic vibratoire adéquat.

4.2 Concasseur a machoires
Dans cette partie de ce travail un exemple d’un cas vécu, rencontré dans une station de concassage en

Algérie est exposé : Concasseur primaire a machoires.

CONCASSEUR PRIMAIRE A
1 > MACHOIRES
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Qo 00
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Figure 4-1: Schéma cinématique et points de mesure de vibrations
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4.2.1 Description de la machine

Le Concasseur primaire a machoires, est une installation de grande stratégie dans une Carriére, situé a
I’entré de la zone de concassage, son rdle est la brise des roches de grandes dimensions ( voir Figure
4-1). L’équipement est composé d’une ligne d’arbre excentrique de diametre 330 mm, et de longueur
de 2712 mm, portant une poulie réceptrice et une volant d’inertic en fonte de diamétre 1800 mm et de
largeur de 800 mm d’aprés le schéma de montage du systéme représenté dans la figure 4-2. Cette ligne
d’arbre est portée par quatre paliers a roulements cylindriques a galets. Ce systéme est entrainé par un
moteur électrique de puissance de 250 KW, tournant a la vitesse de fonctionnement de 1000 tr/mn,
(voir photo 4-1).

RENIFLARD
ROULEMENT ARBRE -

ROULEMENT BALANCIER

LABYRINTHES

! ARBRE EXCENTRIQUE
{2 lignes centrales) VOLANT

— POULIE RECEPTRICE D'INERTIE

Figure 4.3 Schéma de montage du systeme

Y .|

Photo 4.1.photo du concasseur
4.2.2 Choix des points de mesures de vibrations
Les points de mesures de vibrations sont choisis de maniére a obtenir avec précision 1’information dont

on a besoin. Notre objectif dans ce cas, est d’essayer de connaitre 1’état général de la machine. Il est
donc nécessaire de connaitre 1’état des roulements a travers toute la chaine cinématique du systéme, est
le comportement de la ligne d’arbre portant le concasseur objet de notre étude. La figure 4-1 permet
d’étudier la machine et de choisir les points de mesure de vibrations sur les paliers qui serviront a

détecter toutes les défaillances qui peuvent surgir sur la machine lors de son fonctionnement. La
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programmation des points de mesure est établie d’une maniere qui permet de capter toutes les
fréquences d’intérét et de suivre leurs évolutions dans les trois (03) directions horizontale, verticale et

axiale.

4.3 Historique

Le Concasseur Primaire a machoires est une machine de grande stratégie dans la chaine de production
dans la carriére, son suivi par la méthode de 1’analyse vibratoire est commencé récemment le : 09 Juillet
2015, suite & un appel d’urgence faite par le département de maintenance pour réaliser un diagnostic de
vibrations sur toute la chaine cinématique de la machine comme I’indique le schéma de la figure 4-1.
L’interprétation spectrale révéle la présence de plusieurs anomalies mécaniques, a savoir : un défaut
d’usure sur la portée de roulement dans les deux paliers N°03 et 04 portant le rotor excentrique du
concasseur ( paliers situés sur les deux extrémités), ainsi qu’un défaut de roulement dans ces deux paliers.
Aussi, nous avons décel¢ la présence d’un désalignement entre les deux paliers précités, comme I’indique
I’image spectrale représenté dans la figure 4-4 et 4-5 prises le : 09 juillet 2015, suite a I’apparition de la
composante prépondérante liée a la fréquence de rotation de 03,34 Hz, indiquant la présence d’un
déséquilibre sur le rotor portant le concasseur, lié au désalignement sus indiqué. Au départ, ces
défaillances ont généré des vibrations d’un niveau globale de 04,64 mm/s et 04,61 mm/s respectivement
sur les deux paliers N°03 et 04dans le sens horizontal, jugé Acceptable en se référent aux critéres du
jugement des vibrations, d’aprés les normes internationales VDI 2056, et ce comme 1’indique le tableau
4-1, et d’apres les courbes de tendance représentés dans les figures 4-6 a 4-9. A cet effet, et suite a nos
recommandations suggérant le changement des roulements et paliers N°03 & 04, ainsi qu’au controle de
I’alignement entre ces deux paliers, malheureusement, ces mesures qui devront étre entrepris n’ont pas été
prises en considération, ce qui a engendré plus tard I’apparition des fissurations au niveau du volant
d’inertie fabriqué en fonte, comme 1’indique les photos 4-2 et 4-3. A cet effet, nos soucis se sont focalisés
sur I’évolution de la fissure liée au niveau globale de vibrations instantané, car 1’équipement fonctionne
dans des conditions instables relatives aux dimensions des roches a concasser et aux éventuelles
présences des corps étranges qui pourront étre mélange avec les roches lors du remplissage des goulottes.
Ces inquiétudes nous ont poussé a procédé d’un c6té au suivi de cette installations par la technique de
I’analyse vibratoire afin de suivre I’évolution vibratoire dans les paliers et tracer une courbe de tendance
pour réaliser un pronostique, et de 1’autre coté étudier le comportement vibratoire du systeme par la
réalisation d’une analyse modale théorique qui permet de calculer les caractéristiques propres ( modes
propres et fréquences propres ), afin de pouvoir changer les modes de fonctionnement de la machines, et
par conséquence éviter I’évolution des fissurations au niveau du volant d’inertie. Une autre
recommandation a été donné aux responsables concerné pour changer la vitesse de rotation de I’arbre

excentrique, et ce par le changement de la vitesse de rotation du moteur électrique, dont nous avons pu
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changer cette fréquence de base de: 3.34 Hz a

03,91 mm/s qui nous a permet d’éviter le maximum

’apparition 1’un des piques engendré par les défauts mécaniques détectés sur I’installation ( figure 4-4 et

4-5), et qui pourra coincider avec 1’'une des fréquences propres, d’apres les résultats de la simulation

numériques ( tableau 3-1).

Remarque : les résultats expérimentaux ont été fournis par mes promoteurs. Ces derniers ont eux méme

proceder aux relevés des mesures.

Tableau 4-1 : Historique de la machine.

Date d’intervention

Niveau de vibrations globale en

Niveau de vibrations globale en (mm/s) sur

(mm/s ) sur le palier N°03 le palier N°04
09 Juillet 2015 04,64 04,61
29 Septembre 2015 | 04,52 04,98
20 Juin 2017 05.81 05,51
13 juin 2018 06,75 04,29
S Spectre
Fichimr Alachage Cutters Passines Tisberants

BRS ML r~ % X | LA LA, |5 PLEE S b elo | o Bl R

B Ch I35 H: 388 e 1)
v [ANS] - CONCASSEUR PRNAIE 03 AN

7015 105205

CONCASSEUR PRMARE 0) AM 5.2 %2200 N2 0572015 195208

Chl 1 333z J&8Tma-t
T eeanz (54!3{'“&

Figure 4-4 : Spectre prls sur Ie palier N°03 dans le sens horizontal du Concasseur le 09 Junlet 2015
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Figure 4-6 : Courbe de tendance du Concasseur Primaire & machoires sur le palier N°03 dans le sens
horizontal.
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Figure 4-7 : Courbe de tendance du Concasseur Primaire a machoires sur le palier N°03 dans le sens
vertical.
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Figure 4-8 : Courbe de tendance du Concasseur Primaire a machoires sur le palier N°04 dans le sens
horizontal.
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Figure 4-9 : Courbe de tendance du Concasseur Primaire & machoires sur le palier N°04 dans le sens
vertical.
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Photo 4.2 Photo Prise sur le volant d’inertie, qui montre
est tangente au périmetre du moyeu.

Photo 4.3 Photo Prise sur le volant d’inertie, qui montre la position de la fissure prés du périmétre du

moyeu, et qui traverse I’épaisseur total du volant d’inertie.
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4-4 Diagnostic vibratoire et analyse des résultats
L’interprétation spectrale des mesures de vibrations prises le 20 Juin 2017, sur toute la chaine

cinématique de la machine( Voir Figure 4-1 ), nous permet de déceler la présence de plusieurs défaut
mécanique a travers ’installation de la commande concasseur Primaire, a savoir : Présence d’un choc
sur I’ensemble des paliers de 1’arbre portant 1’arbre excentrique, qui se voit nettement sur les spectres
prélevés sur les paliers N°03 et 04 dans la direction horizontale et verticale, représentés dans les
figures N°4-10, 4-11, 4-12 et 4-13, révélant la présence d’un peigne de raies de composantes d’ordre 1
et 2, 3, 4...etc, dont la fréquence de base est de 03,91 Hz correspondant a la vitesse de rotation de
234,6 tr/min. Il s’agit d’un jeu sur la portée de roulement dans les deux paliers portant la ’arbre
excentrique ( N°03 & 04 d’apres la chaine cinématique de la machine ). Cette défaillance est engendré
par la présence d’un défaut de d’alignement entre les deux paliers sus indiqués, comme 1’indique la
deuxiéme harmonie de la peigne de raies des spectres prélevés horizontalement et verticalement dans
ces deux paliers, correspondant a la fréquence de 07,82 Hz, dont I’amplitude est de 04,22 mm/s sur le
palier N°03 dans les sens horizontal, d’aprés le spectre de la figure 4-10, et de 04,04 mm/s sur le
palier N°04 dans le sens horizontal aussi d’apres le spectre de la figure 4-12. Aussi, nous avons deceler
I’apparition d’un défaut de roulement de type écaillage, générant un niveau de Kurtosis de: 07,51
mm/s sur le palier N°03 dans la direction verticale, et de 11,80 mm/s sur le palier N°04 dans la
direction verticale aussi. Il est a noter qu’un signal ayant un Kurtosis > 3 se représente par une
distribution plus étroite dominée par la présence d’amplitudes crétes anormalement élevées comme
c’est le cas en présence de chocs répétés. [24].

Toutes ces défaillances détectés, génerent des vibrations d’un niveau globale de 05,81 mm/s sur le
palier N°03 c6té poulie réceptrice, et de 05,51 sur le palier N°04 coté volant d’inertie présentant des
fissurations ( voir paragraphe historique de la machine ) qui s’est étalé en traversant presque tout le
diametre du moyeu ( voir tableau 4-1).

Suite a cette analyse de vibrations, ou ce probleme persiste depuis le 09 Juillet 2015, nous avons
insisté pour le changement des roulements et paliers, car ces défaillances ont engendré des fissurations
sur le volant d’inertie qui peuvent étre s’étaler jusqu’au 1’arbre excentrique, ou le dégat sera plus grave

et couteux en matiére manque a gagner.
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Figure 4-11 : Spectre pris sur le palier N°03 dans le sens vertical du Concasseur le : 20 Juin 2017
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Figure 4 13: Spectreprls sur le palier N°04 dans le sens vertical du Concasseur le : 20 Jum 2017

4.5 Analyse et interprétation des résultats
Les différents spectres obtenus (figure 4-4 a 4-13) sont riches en enseignements. lls ont étés pris sur les
deux paliers (N°3 et N°4) dans les deux directions horizontales et verticales. L’analyse et

I’interprétation des spectres se résument comme suit :
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Tableau 4.2 Interprétation de spectres

Spectre Interprétation

Figure 4-4 Présence d’un jeu sur la porte de roulement dans le palier, avec un désalignement
entre les deux paliers portant le rotor du concasseur, la fréquence fondamentale est de
03,34 Hz.

Figure 4-5 Présence d’un jeu sur la porte de roulement dans le palier, avec un désalignement

entre les deux paliers portant le rotor du concasseur, la fréquence fondamentale est de
03,34 Hz

Figure 4-10 | présence d’un jeu sur la porte de roulement dans le palier, avec un désalignement

entre les deux paliers portant le rotor du concasseur, la fréquence fondamentale est
de : 03,91 Hz.

Figure 4-11 | présence d’un jeu sur la porte de roulement dans le palier, avec un désalignement

entre les deux paliers portant le rotor du concasseur, la fréquence fondamentale est
de : 03,91 Hz.

Figure 4-12 | présence d’un jeu sur la porte de roulement dans le palier, avec un désalignement

entre les deux paliers portant le rotor du concasseur, la fréquence fondamentale est
de : 03,91 Hz.

Figure 4-13 | présence d’un jeu sur la porte de roulement dans le palier, avec un désalignement

entre les deux paliers portant le rotor du concasseur, la fréquence fondamentale est
de : 03,91 Hz.

4.6 Conclusion

Pour ce cas pratique traité, la machine présente plusieurs défauts mécaniques :

le défaut de déséquilibre sur I’arbre excentrique. Il est provoqué par un choc sur la ligne
d’arbre, et il cause une usure sur la portée de roulement dans les paliers. L’usure a pu
engendrer en conséquence d’autres anomalies, non seulement le défaut de roulements, mais
aussi des fissurations sur le moyeu du volant d’inertie.

Le jeu mécanique est le plus dangereux des défaillances a cause de la présence de plusieurs
composantes dans le spectre vibratoire de la fréquence prépondérante liée a la fréquence de
rotation du systéme. Ces fréquences peuvent facilement coincider avec 1’une ou plusieurs des
fréquences propres du systéme, c’est pour cette raison qu’on a entamer une ¢tude de I’analyse
modale théorique dans le but d’enrichir notre diagnostic vibratoire, en décelant les
caractéristiques propres du systeme qui aggravent davantage les conditions de fonctionnement
de I’installation, dans le cas ou ces phénoménes modaux se présentent lors du fonctionnement

de cette machine.

Grace aux résultats de I’analyse modale théorique, nous avons pu éviter a notre systeme le cas de la

résonance en changeant la vitesse de rotation de 1’arbre excentrique (Systéme), liée a la fréquence de
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base. De cette maniere nous avons changé toutes les composantes fréquentielles qui constituent le
spectre vibratoire et qui coincident avec les fréquences naturelles de notre systeme afin de limiter la

propagation des fissures a travers le volant d’inertie.

Suite a ce diagnostic vibratoire, aux divers prélevements de mesures, aux analyses et
interprétations des solutions peuvent étre envisagées. On cite, entre autres : le changement du volant
d’inertie,

Le Changement de la vitesse de rotation de la ligne d’arbre portant la bielle, tout en gardant la vitesse
de rotation du moteur, le choix d’un moteur plus puissant,...

Toutefois, toute proposition présente des spécificités et nécessite une étude approfondie.
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Conclusion générale

Tout équipement mécanique, lors de son fonctionnement, est soumis & des contraintes tres
importantes. Ces derniéres provoquent ou suscitent des vibrations et des défaillances qui dans la
plupart des cas ont les mémes symptdmes et images vibratoires.

Notre étude a consisté a examiner le comportement vibratoire d’un concasseur a machoires
présentant des défauts de déséquilibre. Ces défauts provoquent des chocs sur les portées de
roulements et des fissures sur le volant d’inertie. En utilisant la technique de 1’analyse vibratoire,
et grace a des instruments de mesures de vibrations, collecteur de données. Movipack et le
logiciel d’analyse spectrales XPR 300, on a procédé et établi des diagnostics fiables et précis.ces
diagnostics ont permis de localiser les défauts et de prédire les futures pannes qui peuvent surgir
lors de fonctionnement du concasseur et de programmer des interventions pour des réparations
dés I’apparition des défauts mécaniques.

Dans la premiére partie, nous avons présenté quelques notions et définitions de base utilisées
dans le domaine de la surveillance des machines tournantes. Plusieurs techniques avancées de
traitement de signal ont étés proposées dans la littérature. Chaque technique est basée sur un
aspect théorique différent et les résultats obtenus sont généralement différents. Certaines
techniques peuvent étre plus convenables que d’autres. Parmi ces techniques de diagnostic,
I’analyse vibratoire est la méthode la plus couramment utilisée.

Dans la deuxieme partie, nous avons présenté une étude théorique pour 1’étude du comportement
vibratoire du systeme.

La troisieme partie consistait en une étude par SolidWorks. Les résultats de la simulation sont
comparés avec ceux obtenus théoriquement pour mettre en évidence les défauts et proposer des
solutions.

Dans la quatrieme partie nous avons utilisé la technique de 1’analyse vibratoire pour la prise des
mesures sur toute la chaine cinématique. Dans cette partie nous avons pu localiser le défaut et
proposer des solutions technologiques.

D’apres le diagnostic et les résultats des spectres obtenus, on propose les solutions suivantes :

a) Changement du volant d’inertie

b) Changement de la vitesse de rotation de la ligne d’arbre portant la bielle, tout en gardant la
vitesse de rotation du moteur et ce par

-un changement du diametre de la poulie réceptrice tout en gardant celui de la poulie motrice.

44



-Changement le diametre de la poulie motrice et garder celui de la poulie réceptrice (Couteux
vu le diametre important de la poulie réceptrice).
¢) Changement du moteur et utiliser un moteur de 500 Kwatt.
Pour le changement des vitesses de rotation (proposition a) on peut proposer des vitesses de

rotation qui obéirontalaloi N'.D' = N.D
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