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 ملخص

الموجودة في منطقة التحضير لمجمع تصنيع منتجات  الاستراتيجية،ندرس السلوك الديناميكي للمعدات  وتجريبياً،نظرياً 

نقوم بتجميع مجموعة الدوار   .SolidWorks ية بواسطة برنامجلرقمتم إنشاء المحاكاة ا .BD 07 النظافة: كسارة السليلوز

 .المكونة من عدة سكاكين موزعة شعاعياً على الدوارالتي تحمل المطحنة 

الكاملة لهذا التثبيت. تتم برمجة نقاط قياس الاهتزاز على  الحركيةقمنا بدراسة السلوك الاهتزازي للسلسلة   ذلك،في موازاة 

 .جميع المحامل

يد من الأعطال الميكانيكية: عيب جعل التفسير الطيفي للقياسات الاهتزازية التي تم أخذها من الممكن اكتشاف وجود العد

التآكل على الأسطح المحمل مما تسبب في تدهورها المتكرر. تولد هذه المشكلة اهتزازات بمستوى مصنف على أنه خطير 

 .VDI 2056 وفقاً للمعايير الدولية

 .تتم مقارنة نتائج المحاكاة التي تم الحصول عليها مع تلك الموجودة تجريبيا

 .اقترحنا تعديلات على نظام الإرسال بالمنشأةلقد 

 

 البلى الانهيار، الاهتزازات، الدوارة،الآلات  الكلمات الرئيسية:

 

 

 

Résumé 

     Théoriquement et expérimentalement, on étudie comportement dynamique d'un 

équipement stratégique, situé dans la zone de préparation d'un complexe de fabrication de 

produits d’hygiène : le broyeur de cellulose BD 07. La simulation numérique est établie par le 

logiciel SolidWorks. On modélise l’ensemble rotor portant le broyeur composé de plusieurs 

couteaux répartis radialement sur le rotor. 

En parallèle, on étudie expérimentalement le comportement vibratoire de toute la chaîne 

cinématique de cette installation. On effectue une programmation des points de mesure des 

vibrations sur l'ensemble des roulements. 

L'interprétation spectrale des mesures vibratoires prises, a permis de détecter la présence de 

plusieurs défauts mécaniques : défaut d'usure sur les surfaces d'appui provoquant leur 

détérioration fréquente. Ce problème génère des vibrations d'un niveau classé comme 

dangereux selon les normes internationales VDI 2056. 

Les résultats de la simulation obtenue sont comparés à ceux trouvés expérimentalement. 

Nous avons proposé des modifications au système de transmission de l'installation. 

 

Mots clés: Machines tournantes, vibrations, panne, usure. 

 

 

 



 
 

Abstract:  

Theoretically and experimentally, we propose to study the dynamic behavior of strategic 

equipment, located in the preparation area of a hygiene product-manufacturing complex: the 

cellulose shredder BD 07. Numerical simulation is established by SolidWorks software. We 

modeled the rotor assembly carrying the shredder composed of several knives distributed 

radially on the rotor. 

In parallel, we studied the vibratory behavior of the entire kinematic chain of this installation 

experimentally. We carried out a programming of the vibration measurement points across all 

of the bearings and we carried out vibration measurements. 

The spectral interpretation of the vibration measurements taken, allowed us to detect the 

presence of several mechanical faults: defect in wear on the bearing surfaces causing their 

frequent deterioration. This problem generates vibrations of a level classified as danger 

according to international standards VDI 2056. 

The results of the simulation obtained are compared with those found experimentally. 

We have proposed modifications to the facility's transmission system. 

 

Key words: Rotating machines, vibrations, failure, wear. 
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                          CHAPITRE 01 :   Introduction générale et état de l’art. 

1.1 Introduction générale : 

La production en milieu industriel est caractérisée par une complexité toujours plus 

croissante. Ceci entraine la conception de systèmes de plus en plus complexes qui ne peuvent 

être exempts de perturbations et de défaillances de plusieurs types. D’importantes machines 

tournantes industrielle sont très souvent nécessairement présentent au cœur de ces systèmes 

industriels. On peut citer par exemple les machines tournantes de production telle que les 

alternateurs de centrales, les broyeurs dans les cimenteries etc.  

Dans ce travail, on se propose d’étudier le comportement dynamique d’une machine 

tournante dans une usine des produits d’hygiène, il s’agit d’un déchiqueteur de cellulose. 

Cette installation présente plusieurs défauts mécaniques, portant atteinte à sa disponibilité en 

provoquant des arrêts inattendus de tout le système de production. A cet effet, un manque à 

gagner inhérent et très considérable est enregistré sur la production, en s’étalant vers la 

qualité du produit, ce qui nous a poussés à étudier le système et proposer des solutions à ces 

problèmes rencontrés depuis la mise en marche de la machine.  

Ce mémoire est organisé comme suit : 

 

Le premier chapitre comporte une introduction générale avec un état de l’art pour diriger et 

ajuster le thème du mémoire afin que le contenu soit d’actualité. 

 

Le deuxième chapitre dans lequel on a présenté de manière générale les différents types de 

maintenance dans le domaine industriel et l’importance de la maintenance conditionnelle 

ainsi que son application pour les machines tournantes. Nous avons illustrés les défauts 

mécaniques qui peuvent surgir lors de fonctionnement de ces machines tournantes. Nous 

avons cité un nombre important de ces défauts, leurs natures et leurs naissances. 

 

Le troisième chapitre aborde la Théorie de la résistance des matériaux, ou nous avons pu 

vérifier les dimensions de l’arbre portant le déchiqueteur par rapport à la torsion, à la flexion 

et à la sollicitation composée torsion-flexion. Les résultats obtenus sont confrontés et validé 

avec ceux trouvé par l’analyse statique numérique établie par le logiciel RDM7. Aussi, dans 

ce chapitre, nous avons établis une analyse modale théorique du système. Nous avons 

modélisé ce système, et calculer les pulsations propres de ce dernier. 
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Dans le quatrième chapitre, nous avons établi la modélisation et la simulation numérique du 

Déchiqueteur. Grace à cette étude numérique, nous avons pu déterminer les modes et 

fréquences propres du système ainsi que les déformées modales. Ces résultats nous ont 

éclairés sur la nature du problème et la méthode technique pour remédier à ce problème.  

  

Le cinquième chapitre aborde la partie expérimentale. Nous avons effectué des diagnostics 

vibratoires sur la machine Déchiqueteur. Nous avons détecté les défaillances mécaniques 

surgis lors de fonctionnement de cette machine. Des niveaux de vibrations ont été enregistrés 

sur toute la chaine cinématique de l’installation, qui sont jugés alarmant et danger selon les 

normes internationales. Il s’agit aussi de montrer les interventions menées sur l’équipement 

suite aux résultats expérimentales vibratoires obtenus. 

Enfin, le sixième chapitre est dédié à la confrontation et la validation des résultats obtenus 

théoriquement, numériquement et pratiquement. 

 

1.2 Etat de l’art : 

Pendant la dernière moitié du siècle les machines tournantes ont été étudiées de plus en plus 

en détail. Durant cette période, le domaine a connu un développement rapide dans un but 

d’établir un diagnostic efficace dans la détection de défauts des machines tournantes. De 

nombreux centres de recherche, des bureaux d’étude de l’industrie des transports et de la 

production d’électricité, ainsi que les centres nucléaires s’intéressent à cette évolution de ce 

domaine. 

Les recherches actuelles ont contribué dans ce domaine le développement de plusieurs 

méthodes et techniques permettant la détection et le diagnostic de défauts des machines 

tournantes. 

La méthode d’analyse vibratoire fréquemment utilisée pour la surveillance d’état des 

machines tournantes est connue comme étant une aide au diagnostic. Elle a été examinée par 

Stewart en 1976[1], Smith en 1980[2] et Taylor en 1995[3]. Smith a déterminé les défauts de 

déséquilibre massique du rotor, les fissures dans les arbres.... Il les a décrits d’une façon 

qualitative. Ces défauts peuvent être identifiés par leurs caractéristiques vibratoires. Stewart 

et Taylor ont également inclus des informations sur le processus réel d’analyse et de 

traitement de données pour chaque diagnostic. 
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Diverses études ont été décrites sur la détection des défauts dans les paliers, les engrenages, 

les roulements et les ailettes des turbines... 

Thomas en 1984 [4] décrit une stratégie de surveillance typique de vibration pour des grands 

turbogénérateurs (au-dessus de 500 MW). 

En 1985, Mac Fadden [5] propose aussi une technique pour le diagnostic d’une fissure dans 

les engrenages afin d'obtenir l'enveloppe d'un signal démodulé en amplitude. Cette technique 

a permis de mettre en évidence de la présence d'une fissure. 

Su et Lin en 1992 [6], développent un modèle précédent proposé par Mac Fadden et Smith 

pour décrire les vibrations d’un roulement provoqué par un défaut simple, et ont donné un 

aperçu détaillé sur l’analyse des spectres de vibration. 

Sekhar et Prabhu en 1995 [7], ont discuté l’effet du désalignement d’accouplement sur les 

vibrations des machines tournantes. Le désalignement de l’axe peut être une cause très 

importante de vibration, due aux forces de réactions produites par les accouplements des 

axes.  

En 1999 Shiroishi et autres [8], étudient les méthodologies de détection des défauts de 

roulement basées sur l’analyse de vibration pour l’identification du rapport entre les 

caractéristiques du signal et la taille du défaut, 

Le travail présenté par Miloudi et Bezouene [9], s’intéresse à l’application de l’analyse 

spectrale pour la détermination de la périodicité des chocs générés par le défaut de roulement. 

Le diagnostic de défaut de rotor est l’un des grands axes de plusieurs recherches.  

Chérif Khélifi et Mohammed Ouali [10] s’intéressent à l’analyse des différentes études 

effectuées sur la stabilité des lignes d’arbre en torsion et des machines tournantes. Ils ont de 

développés une approche de modélisation dynamique de la chaîne d’entraînement 

électromécanique d’une éolienne rapide à trois masses en torsion.  

M. Ouali, R.Magraoui [11, 12] analysent des défaillances mécaniques et procèdent à leurs 

études tout en insistant sur l’analyse vibratoire. 
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Chapitre 2 : Introduction aux machines tournantes: 

2-1- Definition:  

Une machine tournante est un ensemble de pièces mécaniques hydrauliques ou électriques 

exerçant une ou plusieurs fonctions, elle est dite tournante car elle comprend des éléments en 

rotation (compresseur, alternateur, pompe, turbine…etc.). suivant les cas, il peut s’agir de 

structure relativement simple constituée d’un seul arbre en rotation à travers un ou plusieurs 

paliers, ou de machines plus complexes composées de plusieurs arbres tournants à des vitesses 

de rotation différentes. 

Selon la norme NF C 01 441: Une machine électrique tournante est un appareil électrique    

utilisant l'induction magnétique pour son fonctionnement, constituée d’éléments pouvant 

effectuer un mouvement relatifs de rotation et destiné à la transformation d'énergie. 

 Une machine tournante est composée d’organes complexes soumis à des contraintes   

mécaniques importantes et à des environnements industriels difficiles qui sont la source 

de défaillance. [13].  

2-2- Composantes d’une machine tournante : 

      Les machines tournantes sont des systèmes dans lesquels peut se distinguer : 

• Un rotor  

• Une structure  

• Des liaisons   

❖ Le rotor : 

Le rotor est une structure dont les éléments tournent autour d'une ligne de rotation, en 

général gauche c'est-à-dire distincte d'un axe (ligne droite), fait de plusieurs matériaux 

(acier, cuivre, bois, plastique…) il effectue une fonction bien définie : manipulation de 

fluide, de solide, parcours dans un champ électromagnétique. [10] 

 

Figure 2.1: Model d’un rotor  
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❖ La structure : 

La structure non rotative comprend les éléments essentiels suivant: 

-  les coussinets (bagues) de faibles dimensions au droit de tourillons de rotor, peuvent 

être remplacés par des Roulements. 

- Les paliers qui relient  les coussinets au stator. 

- Le stator ou enveloppe de la machine, il contient des éléments essentiels: Circuit 

magnétiques dans les machines électriques, ailettes pour les turbomachines... 

- Le radier est un élément spécifique aux systèmes terrestres assurant la liaison entre le 

massif et le sol. Il sert à limiter les pressions exercées au sol dans des valeurs 

acceptables. [14] 

❖ Les liaisons : 

Le rotor est lié à la structure non rotative par des liaisons qui assurent le guidage de rotor. 

Les Liaisons sont classées dans trois ensembles:[14] 

- Les liaisons à fluide 

- Les Liaisons à roulements 

- Les Liaisons magnétiques 

 

 

 

 

 

Figure 2.2 : éléments d’une machine tournant 

 

2-3- Classement « VIS » des machines tournante :[15] 

        Afin de ne pas surveiller inutilement des machines qui n’ont pas une importance 

capitale, les industriels établissent souvent le classement suivant : 

• machines Vitales : machines non doublées dont la panne entraîne l’arrêt de la 

production. Les frais et les délais de remise en état sont importants. Les pertes 

de production sont inacceptable ; 
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• machines Importantes : machines doublées ou non dont la panne entraîne une 

baisse sensible de la production. Les frais et délais de remise en état sont 

importants, les pertes de production aussi. 

• machines Secondaires : machines doublées ou dont une panne ne remet pas en 

cause les capacités de production. 

2-4-  Maintenance industrielle : 

2-4-1- Introduction : 

        Selon la définition de l'AFNOR, la maintenance vise à maintenir ou à rétablir un bien 

dans un état spécifié afin que celui-ci soit en mesure d'assurer un service déterminé. 

La maintenance regroupe ainsi les actions de dépannage et de réparation, de réglage, de 

révision, de contrôle et de vérification des équipements matériels (machines, véhicules, objets 

manufacturés, etc.) ou même immatériels (logiciels). 

Un service de maintenance peut également être amené à participer à des études d'amélioration 

du processus industriel, et doit, comme d'autres services de l'entreprise, prendre en 

considération de nombreuses contraintes comme la qualité, la sécurité, l'environnement, le 

coût, etc. [16] 

 2-4-2- Typologie de la maintenance des machines : 

    Les stratégies de maintenance peuvent être répertoriées en deux grandes catégories: 

• Maintenance corrective : 

- Maintenance palliative 

- Maintenance curative 

• Maintenance préventive : 

- Maintenance préventive systématique 

- Maintenance préventive conditionnelle 

Dans notre cas on s’intéresse à la maintenance préventive : 

2-4-3- Maintenance préventive : 

La maintenance préventive est « la maintenance destinée à réduire la probabilité de 

défaillance ou la dégradation du fonctionnement d’un bien »  
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Elle est effectuée à des intervalles prédéterminés ou selon des critères prescrits. Par ailleurs, 

une maintenance préventive est intéressante, en considérant le coût comme critère 

d’évaluation, si les couts de réparation sont relativement faibles comparer aux couts induits 

par la perte de performance. [17]. 

La maintenance préventive se subdivise à son tour en : 

2-4-3-1- Maintenance préventive systématique [18] : 

               D’après la norme AFNOR X 604310, la maintenance systématique se définie 

comme   « une maintenance effectuée selon des critères prédéterminés dans l’intention de 

réduire la probabilité de défaillance d’un bien » 

La maintenance systématique consiste à arrêter les machines à intervalles de temps ou à 

cycles d’utilisation déterminés par calcul ou par expérience pour effectuer des inspections ou 

remplacement de composants (partiel ou total), est aujourd’hui encore la méthode la plus 

employée.  

Cette méthode ne tient pas compte des conditions d’utilisation ou de montage. Elle est 

onéreuse et loin d’être optimale, car la plupart du temps, des éléments sont remplacés alors 

qu’ils seraient encore utilisables, ou des composants endommagés sont remis en état trop 

tardivement. Les roulements en sont l’exemple typique. S’ils sont remplacés trop tôt, ils 

entrainent des surcouts. S’ils sont remplacées trop tard, il peut en résulter des déformations 

d’arbres, des ruptures d’accouplement, des dégâts sur les multi-pôles des moteurs électriques, 

etc. Autant de suites couteuses, conséquences d’un palier détérioré 

 

Figure 2.3 Réparation après l’incident. 

Les contraintes économiques que peut entrainer une panne soudaine ou le changement de 

pièces encore utilisables, nous emmène a pensé à aller vers une maintenance tenant compte 

de l’état en temps réel de la machine et n’effectuant les réparations que quand elles sont 

nécessaires qui est la maintenance conditionnelle. 
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2-4-3-2- Maintenance préventive conditionnelle [20] : 

D’après la définition AFNOR, il s’agit d’une forme de maintenance préventive basée sur une 

surveillance de fonctionnement du bien et/ou des paramètres significatifs de ce 

fonctionnement et intégrant les actions qui en découlent. 

La maintenance conditionnelle permet d’assurer le suivi continu du matériel en service, et la 

décision d’intervention est prise lorsqu’il y a une évidence expérimentale de défaut imminent 

ou d’un seuil de dégradation prédéterminé. 

Cela concerne certains types de défaut, de pannes arrivant progressivement ou par dérivé. 

L’étude des dérives dans le cadre des interventions de maintenance préventive permet de 

déceler les seuils d’alerte, tant dans les technologies relevant de la mécanique que celles de 

l’électronique. 

 

Figure.2.4. Intervention à intervalles 

 Le suivi de l’évolution des paramètres permet de préciser la nature et la date des 

interventions. Le paramètre suivi peut être : 

• Une mesure électrique (tension, intensité…). 

• Une mesure de température. 

• Un pourcentage de particules dans l’huile. 

• Un niveau de vibration… 

2-5-5- Objectifs visés par la maintenance préventive : 

• Améliorer la fiabilité du matériel. 

• Garantir la qualité des produits. 

• Améliorer L’ordonnancement des travaux. 

• Assurer la sécurité humaine. 

• Améliorer La gestion des stocks et Le climat de relation humaine. 
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2-5- Analyse vibratoire : 

2-5-1- introduction : 

           La surveillance d‘un équipement de machine est assurée en relevant périodiquement 

un indicateur d‘état de dégradation (ou de performance). Il existe différentes techniques 

d‘analyse (figure.2.5) tels que l‘analyse vibratoire, l‘émission acoustique, la thermographie, 

l‘analyse des huiles et des lubrifiants, la variation de résistance dans un circuit électrique, 

etc… 

L’analyse vibratoire est la plus connue et la plus largement utilisée car adaptée aux 

composants mécaniques et aux machines industrielles en fonctionnement. Elle permet de 

détecter la majorité des défauts susceptibles d‘apparaître dans les machines tournantes. [21] 

 

Figure.2.5 : Différentes méthodes d‘analyse 

2-5-2- Objectif : 

  L‘analyse vibratoire poursuit deux objectifs : 

• la détection des défauts 

• l‘analyse détaillée des défauts. 

On utilise à cet effet des paramètres calculés : 

• soit dans le domaine temporel 

• soit dans le domaine fréquentiel 

• soit dans les deux à la fois 

2-5-3- Surveillance : 

           La comparaison des mesures vibratoires effectuées à intervalles de temps déterminés 

dans des conditions de fonctionnement identiques permet de suivre l‘évolution d‘un défaut en 

exploitant le signal vibratoire. A partir de ces mesures, il est possible d‘obtenir un historique 

de l‘évolution du défaut par rapport à un niveau de référence caractérisé par la signature 
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vibratoire de la machine en bon état. La norme [ISO10816] fixe des critères d‘évaluation des 

niveaux vibratoires permettant d‘estimer la sévérité des défauts et donc de l‘état de 

fonctionnement de la machine. La sévérité vibratoire représente la valeur efficace de la 

vitesse de vibration mesurée dans la bande fréquentielle [10-1000 Hz] sachant que les critères 

d‘évaluation dépendent de la classe dans laquelle la machine se situe. Mais ces méthodes 

dites « mesures des niveaux globaux » restent imprécises et ne permettent pas la 

détermination de la cause de l‘augmentation du niveau vibratoire. [22] 

2-5-4- Diagnostic : 

            Pour établir un diagnostic vibratoire, il est souvent nécessaire de faire appel à des 

outils mathématiques relativement élaborés. Ces outils doivent assister l‘opérateur et lui 

permettre de remonter aux origines du ou des défauts. Mais dans l‘absolu, les signaux 

vibratoires sont insuffisants pour établir un diagnostic. C‘est pourquoi il est indispensable de 

connaître non seulement la cinématique de la machine, mais également les caractéristiques de 

ses composants ainsi que leurs différents modes de dégradation. La connaissance de ces 

modes de défaillance et de leurs influences sur le niveau de vibration est à la base d‘un 

diagnostic et d‘une surveillance fiable. 

2-5-5- Méthode de mesure 

L’ensemble complet de mesure et d’analyse comporte 

• Un capteur 

• Un collecteur de données 

• Un calculateur ou un micro-ordinateur avec un logiciel d’exploitation 

a- Capteur de vibration 

Le rôle des capteurs est de transformer l’énergie mécanique dispensée par la machine en un 

signal électrique proportionnel mesurable de manière reproductible. Il existe deux grandes 

familles de capteurs : 

• les absolus (accéléromètre, vélocimétrie) 

• les relatifs (proximètres) 

b- Accéléromètre: 

               Il est constitué principalement d’un matériau piézoélectrique (habituellement une 

céramique ferroélectrique artificiellement polarisé). Lorsque ce matériau subit une contrainte 
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mécanique, en extension, compression ou cisaillement, il engendre une charge électrique 

proportionnelle à la force appliquée. Le capteur piézo-électrique ou l’accéléromètre sont les 

plus utilisés en raison de leur large gamme de fréquences d’utilisation. [19] 

c-  Vélocimètre : 

              Le vélocimètre est un transducteur très courant pour la surveillance de la vibration 

d’une machine tournante. Il est très utilisé grâce à sa simplicité d’installation et son coût 

faible. 

D’après la référence [23], les avantages du vélocimètre sont : 

− Il est facile à installer. 

− Il délivre un signal important.et il ne demande pas de l’alimentation extérieure. 

Les inconvenients sont : 

− Son dimensionnement est relativement large et son poids lourd. 

− Il est très sensible aux fréquences d’entrée. 

− La fréquence de réponse est très étroite et il est très sensible aux champs 

magnétiques. 

d- Capteurs de déplacement 

Avantage : 

• mesure sans contact, 

• mesure en continu (il existe un signal pour une fréquence nulle) 

• mesure réelle du déplacement de l’axe dans son logement. 

Inconvénients : 

• sensible aux hautes fréquences, 

• qualité de mesure dépendant de la qualité de surface, 

• phase relative des vibrations de l’arbre et du palier influençant la mesure, 

• implantation difficile, 

2-5-6- Points de mesure 

           Les interférences entre vibrations d’origines différentes rendent l’exploitation des 

relevés très délicate. L’accéléromètre devrait être monté de telle façon que la direction de 
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mesure désirée coïncide avec 1’axe de sensibilité principale. Les accéléromètres sont 

légèrement sensibles aux variations transversales mais ce point peut être négligé puisque la 

sensibilité transversale est inférieure à 1% de celle de l’axe principal. Si la machine le permet, 

les mesures se font suivant les trois axes : axial, horizontal et Vertical (Figure 2-6). 

 

Figure.2.6. points de mesure 

2-5-7- Seuils d’alarmes en basse et moyenne fréquence [20] 

La norme ISO 2372 définit les seuils de vitesses efficaces selon les types de machines  

• groupe K : petites machines jusqu’à 15KW ; 

• groupe M : machines moyennes de 15 à 75 KW ou jusqu’à 300 KW sur fondations 

spéciales ; 

• groupe G : machines lourdes sur fondations rigides et lourdes. 

• groupe T : machines lourdes fonctionnant à des vitesses supérieures à la fréquence 

naturelle de leurs fondations (cas des turbomachines). 
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Chapitre 03 : Modélisation et étude théorique : 

3-1-Introduction : 

       La modélisation est un outil mathématique et analytique utilisé dans divers domaines de 

recherche, son apport est très important en matière de gain de temps et d’argent ; puisqu’elle 

permet de faciliter la compréhension du comportement de structures étudiées en simplifiant le 

modèle physique, elle permet de réduire le recours systématique à l’expérience. 

Dans notre cas, On se propose d’étudier analytiquement et numériquement les principaux 

organes (éléments) de notre machine. 

3-2- Désignation : Déchiqueteur BD07  

3-2-1- La chaine cinématique : 

 

Figure 3.1.la chaine cinématique 

 

3-2-2- Nomenclature du système :  

 

Moteur électrique : Poulie motrice : Poulie réceptrice :  

Puissance   : 45 KW 

Vitesse       : 2985 tr/min 

Couple       : 0.85  

Marque      : ABB 

Roulement : référence 6213 zz/C3 

Diamètre : 245 mm 

Largeur   : 139 mm 

Nombre de gorge : 06 

 

Diamètre : 220 mm 

Largeur   : 139 mm 

Nombre de gorge : 06 
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Lames du déchiqueteur : Roulement avec palier :  

Référence : 2316.C3 

Nombre de rangées : 16 

Nombre de lames sur chaque rangée : 33 et 34  

Masse d’une lame : 502.495 g 

Masse total des lames : 269.286 Kg 

Référence : 2316.C3 

 

 

3-3- Etude statique du système : 

         Un arbre de transmission se calcule ou se vérifie à la torsion et éventuellement à la 

flexion ou à la flexion- torsion 

3-3-1- verification à la torsion: 

- condition de résistance :  

𝜏 =
𝑀𝑡

𝐼0/𝑦
≤ 𝑅𝑝𝑔                                              (3-1) 

- concentration de contraintes aux endroits des accidents et de forme : 

𝜏𝑚𝑎𝑥 = 𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é. 𝑘 ≤ 𝑅𝑝𝑔                                (3-2) 

Avec : 

K : coefficient de concentration de contraintes lié à la géométrie de la section (variation de 

diamètre pour épaulement et congé). [Voir page 95 du livre mécanique appliqué] 

- condition de déformation : 𝑀𝑡 = 𝐹 ∙ 𝜃 ∙ 𝐼0                              (3-3) 

Avec :  

           τ : contrainte de glissement (N/m2) 

           θ : angle unitaire de torsion (rad/s) 

           Mt : moment de torsion max (N/m) 

           Io : moment quadratique de la section considérée par rapport au centre (o). Pour un             

                arbre cylindrique (notre cas) 𝐼0 =
𝜋.𝑑4

32
   (𝑚4)                              (3-4) 

           Io/y : module de flexion : y=d/2 donc 𝐼𝑜
𝑦
=

𝜋𝑑3

16
                                   (3-5) 

           Rpg : résistance pratique au cisaillement (N/m2) 

           G : coefficient d’élasticité transversal, par un arbre courant   
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  G=8 à 8.8(1010)   (N/m2) ou (Pa) 

-  Le moment de torsion s’écrit :  𝑀𝑡 =
𝑃

𝜔
                                    (3-6)                 

Avec : 

           P: puissance transmise en (W) 

           ω: vitesse angulaire en (rad/s). 

3-3-1-1- Vérification du diamètre de l’arbre de transmission : 

- Au niveau du moteur électrique la puissance s’écrit : 

𝑃 = 𝐶.𝜔                                                               (3-7) 

Avec :  

              c: couple  moteur 

              ω: pulsation ou vitesse angulaire du moteur 

𝜔 = 2𝜋. 𝑓 =
2.𝜋𝑁

60
                                                        (3-8) 

AN: N= 2985 Tr/min 

𝜔 =
2𝜋2985

60
 →ω=312.43 (rad/s) 

-  Au niveau de l’arbre de transmission, la puissance s’écrit: 

𝑃 = 𝐶′𝜔′                                                                (3-9) 

Avec :  

           C’ : couple transmis 

           ω’ : vitesse angulaire de l’arbre de transmission 

- donc à partir des équations (3-7) et (3-9) on a : 

𝐶𝜔 = 𝐶′𝜔′ → 𝐶′ =
𝐶𝜔

𝜔′
=

𝑃

𝜔′
                                              (3-10) 

- On calcule ω’ : d’après la transmission par courroie : 

ND=N’D’→𝑁′ =
𝑁𝐷

𝐷′
 

Avec :   

           N’ : vitesse de rotation de l’arbre de transmission 

           D : diamètre de la poulie motrice D=245 mm 

           D’ : diamètre de la poulie réceptrice D’=220 mm 

A.N :                                          𝑁′ =
2985∗245

220
= 3324.21    𝑡𝑟/min  
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Donc : 

𝜔′ =
2𝜋𝑁′

60
→ 𝜔′ = 347.93   𝑟𝑎𝑑/𝑠                                (3-11) 

de l’équation (3-10) nous avons : 𝐶′ =
45.103

347.93
→ C’ = 129.34     Nm  

Qui représente le moment de torsion Mt : donc : 

𝑀𝑡 = 129.34    𝑁𝑚                                                            (3-12) 

3-3-1-2- Détermination du diamètre « d » de l’arbre : 

De l’équation (3-2) nous avons : 𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é. 𝑘 ≤ 𝑅𝑝𝑔  

Avec 𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é =
𝑀𝑡

𝐼𝑜/𝑦
 (d’apres la relation 3-1) 

En considérant la relation (3-5), nous avons : 

𝐼𝑜
𝑦
=
𝜋. 𝑑3

16
→

𝑀𝑡

𝜋. 𝑑3
16⁄
. 𝑘 ≤ 𝑅𝑝𝑔 →

16𝑀𝑡 . 𝑘

𝜋. 𝑑3
≤ 𝑅𝑝𝑔 

Donc :                                        

                                                              𝑑 ≥ √
16.𝑀𝑡.𝑘

𝜋.𝑅𝑝𝑔

3
                                                        (3-13) 

3-3-1-3 Détermination de la résistance pratique en cas de torsion : 

Nous avons : 𝑅𝑝𝑔 =
𝑅𝑒

𝑆
 

Ou : 

       S : coefficient de sécurité 

       Re : limite d’élasticité. 

Dans le cas de torsion, on pose : 𝑅𝑒 =
𝜏𝑒

0.7
 et 𝑅𝑝𝑔 = 𝜏𝑝 

Donc :                                                  𝜏𝑝 =
𝜏𝑒

𝑆
                                                                   (3-14) 

L’arbre N°07 (chaine cinématique) du déchiqueteur présent des différentes sections, donc il 

est sollicité à des concentrations de contraintes, dans ce cas : 

𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é. 𝑘 ≤ 𝜏𝑝                                                       (3-15) 

K : coefficient de concentration de contraintes ou k sera déterminé à partir des rapports : 
𝐷

𝑑
 et 

𝑟

𝐷
 qui sont donnés dans la figure (3-2) [page 95 du livre mécanique appliquée]. 
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Figure 3.2. Représentation de l’épaulement  

Donc pour notre cas, nous avons : 

D (mm) d (mm) r (mm) D/d r/D k 

72 62 0.8 1.161 0.011  

80 72 0.8 1.111 0.010 1.7 

90 80 0.8 1.125 0.009 1.7 

Tableau 3.1 : Calcul du coefficient de la concentration de contraintes 

r : est déterminé à partir du guide [chevalier page : 187] on prend r=0.8mm 

        On remarque que la valeur de k est : 1.7 pour les (03) épaulements de l’arbre du 

déchiqueteur donc : k=1.7                                                                                                  (3-16)   

3-3-1-4- condition de résistance : 

D’après la relation (3-1) : le moment de torsion : 

𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é =
𝑀𝑡

𝐼𝑜/𝑦
 ; 𝑀𝑡 = 129.34   𝑁𝑚 (D’apres la relation 3-12) 

Donc ; 

𝐼𝑜/𝑦 =
𝜋. 𝑑3

16
=
𝜋(62. 10−3)

16
= 46.772. 10−6   𝑚3 

Avec : 𝑑 = 62. 10−3  𝑚 (le diametre minimal) 

𝜏
𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é=

129.34
46.772.10−6

=2.765.106   𝑁/𝑚2 

𝐼𝑜/𝑦 = 46.772. 10
−6   𝑚3                                              (3-17) 

𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é = 2.765. 106   𝑁/𝑚2                                           (3-18) 

_ La résistance pratique τp sera : 𝜏𝑝 =
𝜏𝑒

𝑆
 (d’apres la relation 3-14) et : 𝜏𝑒 = 0.7𝑅𝑒 (cas de 

torsion). 

_ La matière de fabrication de l’arbre est un acier faiblement allié de nuance : 35 NCD 16 qui 

présente une limite élastique minimale importante de : Remin=127.5 N/mm2 [chevalier]. 
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Donc : 𝜏𝑒 = 0.7𝑅𝑒 = 0.7.127.5. 10
6 

𝜏𝑒 = 89.25. 106   𝑁/𝑚2                                             (3-19) 

D’après la relation (3-14) on a : 𝜏𝑝 =
𝜏𝑒

𝑆
 

Où : S : coefficient de sécurité S=2_ 5 selon le degré de précision. 

Vu la vitesse de rotation de fonctionnement qui est de N’=3324.21tr/min et vu la longueur de 

l’arbre portant le déchiqueteur qui est de : 1426mm, donc les deux facteurs contribuent à la 

naissance facile de plusieurs défaillances mécaniques lors du fonctionnement de la machine, 

de ce fait, nous allons prendre un coefficient de sécurité important ou : S=4. 

𝜏𝑝 =
89.25.106

4
→ 𝜏𝑝=22.313.106    𝑁/𝑚2                                     (3-20) 

D’après (3-15) on a : 𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é. 𝑘 = 2.765. 10
6. 1.7 →  𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é. 𝑘 = 4.701. 106   𝑁/𝑚2    

Finalement  on remarque que : 𝜏𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é. 𝑘 ≤ 𝜏𝑝                                                                 (3-21) 

Remarques : Même dans le cas ou S=5 cette condition de résistance est vérifiée 

Conclusion : la condition de la résistance à la torsion est vérifiée. 

3-3-2- vérification à la flexion : 

 

Figure 3.3. Charges appliquées 

Données : 

                L1=64 mm 

                L2= 132/2+44+77/2=148.5 mm 

                L3=77/2+177+15+540+15+177+77/2=1001 mm 

                q.L2= charge repartie suivant la longueur L2. 

                mto= Masse totale de l’arbre (Ø90) de longueur 924 mm avec la masse totale des    

                         lames de déchiqueteur (arbre 536) 
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a- Masse d’une lame : 

𝑚𝑒 = 𝜌𝑉 = 7.85(0.08 ∗ 0.4 ∗ 2)                                                                                      (3-22) 

𝑚𝑒 = 502.4 𝑔 

 

 

b- Masse totale des lames : 

𝑚𝑇𝑒 = 536 ∗ 502.4 = 269.286   𝐾𝑔                                 (3-23) 

Masse de l’arbre portant les lames (m2) qui est repartie entre les deux paliers A et B donc 

c’est le tronçon de l’arbre de Ø90 et de longueur 924 mm, de ce fait :  

𝑚2 =
𝜋.𝑑2

4
𝐿2. 𝜌                                                     (3-24) 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 3.4. Lame du déchiqueteur 

 

Avec : d=90 mm et L2=924 mm  

Et ρ : masse volumique de l’acier, ρ= 7.85Kg/dm3. 

𝑚2 =
3.14. 0.92

4
. 9.24 ∗ 7.85 = 46.121    𝐾𝑔 

Donc : 𝑞𝐿3 = 269.286 + 46.121 

 

𝑞. 𝐿3 = 𝑚𝑇𝑒 +𝑚2                                                 (3-25) 

𝑞𝐿3 = 315.407   𝐾𝑔                                               (3-26) 
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c- Détermination de la force �⃗⃗�  : 

               C’est la force composée du poids de la poulie réceptrice de Ø220 mm, et la tension 

de la courroie, donc : 

𝐹 = 𝑃𝑝𝑜𝑢𝑙𝑖𝑒+𝐴𝑟 + 𝑇𝑐                                            (3-27) 

• Masse de la poulie réceptrice avec tronçon arbre Ø62 : 

𝑚𝑝𝑜𝑢𝑙𝑖𝑒 =
𝜋(𝑑𝑃𝑅)

2

4
. 𝐿𝑃𝑅 . 𝜌𝐹 −

𝜋(𝑑′𝑃𝑅)
2

4
. 𝐿𝑃𝑅𝜌𝐹                         (3-28) 

Avec :  

            dPR : diamètre de la poulie réceptrice, dPR=220 mm. 

            LPR : largeur de la poulie réceptrice, LPR= 132 mm. 

            d’PR : diamètre intérieur de la poulie réceptrice d’PR=62 mm 

            ρF : masse volumique de la fonte, ρF=7.2 kg/dm3. [Formulaire pratique] 

𝑚𝑝𝑜𝑢𝑙𝑖𝑒 =
𝜋𝐿𝑃𝑅𝜌𝐹
4

[(𝑑𝑃𝑅)
2 − (𝑑′𝑃𝑅)

2] − [
𝜋0.4 ∗ 7.2

4
[(1.9)2 − (0.9)2]]2 

A.N : 

𝑚𝑝𝑜𝑢𝑙𝑖𝑒 = 33.242 − 12.661 = 20.581   𝐾𝑔 

• Masse du tronçon de l’arbre de Ø62 mm : 

𝑚𝑎𝑟𝑏𝑟𝑒 =
𝜋𝑑′2

4
𝐿𝑃𝑅 . 𝜌                                                  (3-29) 

Avec : 

           d’ : diamètre de l’arbre portant la poulie réceptrice, d’=62 mm. 

           Ρ : masse volumique de l’acier. 

𝑚𝑎𝑟𝑏𝑟𝑒 =
3.14(0.62)2

4
. 1.39 ∗ 7.85 = 3.293   𝐾𝑔 

 

• La masse de la poulie réceptrice et arbre de Ø62 mm  sera : 

𝑚𝑃𝐴 = 𝑚𝑝 +𝑚𝐴 = 20.581 + 3.293                                 (3-30) 

𝑚𝑃𝐴 = 23.874   𝐾𝑔 

Donc le poids 𝑃𝑃𝐴⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗   sera :     𝑃𝑃𝐴 = 𝑚𝑃𝐴. 𝑔                                                                          (3-31) 

A.N :                                                      𝑃𝑃𝐴 = 234.204   𝑁                                              (3-32) 
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• Calcul de la tension des courroies 𝑇𝑐⃗⃗  ⃗ : 
 

 
Figure 3.5.Schéma de tension de la courroie  

Nous avons la puissance transmise : 

𝑃 = 𝐶′𝜔′ ; avec   𝐶′ = 𝑀𝑡. 

Mt : moment de torsion  

C’ : couple moteur transmis, d’après (3-10) : 𝐶′ =
𝑃

𝜔′
    et d’après (3-12) ;  

𝐶′ = 𝑀𝑡 = 129.34 𝑁𝑚 

au niveau de la poulie receptrice, nous avons, la tension des courroies𝑇𝑐, sera : 

𝑇𝑐 =
𝑀𝑡

𝑟
=

𝐶′

𝑟
                                                       (3-33) 

Avec :     r : rayon de la poulie réceptrice ; r =110 mm 

A.N : 

                                                        𝑇𝑐 =
129.34

0.110
→ 𝑇𝑐 = 1175.818   𝑁                              (3-34) 

D’après la relation (3-27) la force 𝐹  sera :       𝐹 = 𝑃𝑃𝐴 + 𝑇𝑐 = 234.204 + 1175.818 

𝐹 = 1410.022   𝑁 
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Résistance à la flexion .Diagramme du moment fléchissant et de l’effort 
tranchant 

 
 
Données 

  

L1= 64 mm                          mTe =2690286 Kg 

                    L2= 148.5 mm                     m2  =46.121 Kg 

                    L3= 1001 mm                      F    =1410.022 N 
 

 
Détermination des réactions : 
RA 

RB 

𝑅𝐴 = 𝑞
𝐿3
2
𝑔 + 𝐹(1 +

𝐿2
𝐿3
) 

𝑅𝐵 =
𝑞𝐿3. 𝑔

2
−
𝐹. 𝐿2
𝐿3

 

Application numérique : 

 
RA : 3166.720 N 

RB : 1337.892 N 

Tronçon considéré Schéma du tronçon Application numérique 
 
 
 
Tronçon DE: 0 ≤ x ≤ L1 

 

  Figure.3.6 Schéma de tronçon DE 

 

∑𝐹 = 0 → 𝑇 = 0 

∑𝑀 = 0 → 𝑀𝐹 = 0 

 

 
 
 
 

 Tronçon EA:L1 ≤ x ≤ L1+L2 

  Figure.3.7 Schéma de tronçon EA 

𝐓 = −F = −1410.022   N 𝑀𝐹 =
−𝐹(𝑥 − 𝐿1) 

  si 𝒙 = 𝐿1 : 
𝐌𝐟 = 𝟎 

  si 𝒙 = 𝐿1 + 𝐿2 : 
𝐌𝐟 = −𝟐𝟎𝟗. 𝟑𝟖𝟖   𝐍.𝐦 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tronçon AB:L1+L2 ≤ x ≤ L1+L2+L3 
 

 

 

 

 

  Figure.3.8 Schéma de tronçon AB 

 

 

 

 
𝑻 = 𝑅𝐴 − 𝐹 − 𝑞(𝑥 − 𝐿1 − 𝐿2)𝑔 

si 𝒙 = 𝐿1 + 𝐿2 → 𝑇 = 𝑅𝐴 − 𝐹 

 𝐓 = 𝟏𝟕𝟓𝟔. 𝟐𝟓   𝐍 

si 𝒙 = 𝐿1 + 𝐿2 + 𝐿3 → 𝑇 = 𝑅𝐴 −

𝐹  − 𝑞. 𝐿3. 𝑔 

𝐓 = 𝟏𝟑𝟑𝟗. 𝟖𝟗𝟑   𝐍 

 𝐌𝐟 = RA(x − L1 − L2) −

F(x − L1) − q
(x−L1−L2)

2

2
. g 

si 𝒙 = 𝐿1 + 𝐿2 → 𝑀𝑓 = −𝐹𝐿2 

                  𝐌𝐟 = −𝟐𝟎𝟗. 𝟑𝟖𝟖   𝐍𝐦 

si 𝒙 = 𝐿1 + 𝐿2 + 𝐿3 → 𝑀𝑓 =

𝑅𝐴𝐿3 − 𝐹(𝐿2 + 𝐿3) − 𝑞
𝐿3
2

2
𝑔 

 𝐌𝐟 = 𝟎 
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Tronçon BC : L1+L2+L3 ≤ x ≤ L 
 

 

Figure.3.9 Schéma de tronçon BC 

 
𝑇 = 𝑅𝐴 + 𝑅𝐵 − 𝐹 − 𝑞𝐿3𝑔 = 0 

 𝐓 = 𝟎 

 Si 𝒙 = 𝐿1 + 𝐿2 + 𝐿3 

 𝐌𝐟 = 𝟎 

 Si 𝒙 = 𝐿 = 𝐿1 + 𝐿2 + 𝐿3 + 𝐿4 

 𝑀𝑓 = 𝑅𝐴(𝐿3 + 𝐿4) + 𝑅𝐵𝐿4 −

𝐹(𝐿2 + 𝐿3 + 𝐿4) − 𝑞𝐿3𝑔(
𝐿3

2
+ 𝐿4) 

 𝐌𝐟 = 𝟎 
 

 

 

 

 

 

 

Figure 3.10. Diagramme du 

moment fléchissant et de l’effort 

tranchant 
 

 

 

Tableau 3.2 : Résistance à la flexion .Diagramme du moment fléchissant et de l’effort    

                       tranchant 

Remarque : Mfmax sur le tronçon AB correspond à x=780.7mm, à cette valeur : 

𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥 = 𝑅𝐴(𝑥 − 𝐿1 − 𝐿2) − 𝐹(𝑥 − 𝐿1) − 𝑞
(𝑥 − 𝐿1 − 𝐿2)

2

2
𝑔 

𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥 = 3166.272(0.781 − 0.064 − 0.149) − 1410.022(0.781 − 0.064)

− 315.092
(0.781 − 0.064 − 0.144)2

2
9.81 = 288.834   𝑁𝑚 

Condition de résistance : on doit vérifier la condition suivante : 

 

𝜎 = 𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥
𝑦

𝐼𝑧
=

𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥

𝑤
≤ 𝑅𝑝                                          (3-39) 
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Avec : 

           Mfmax : moment fléchissant max 

           Iz : moment quadratique 

           Y : la fibre la plus éloignée  

           W : module de flexion→𝑤 =
𝐼𝑦

𝑦
                                                                              (3-40) 

           Rp : résistance pratique avec : 𝑅𝑝 =
𝑅𝑒

𝑆
                                                                  (3-41) 

           Re : limite élastique 

           S : coefficient de sécurité 

   On calcule la contrainte à chaque tronçon avec un moment fléchissant max, et on le 

compare avec la résistance pratique Rp, donc on établit une étude de vérification 

On détermine la résistance pratique Rp de l’acier utilisé. Le rotor est fabriqué avec un acier 

faiblement allié de nuance : 35 NCD 16. [D’après le guide chevalier]. La limite élastique 

minimale est : Remin=127.5 N/mm2 

Comme on a précisé précédemment le coefficient de sécurité est pris S=4. 

D’après la relation (3-41), la résistance pratique sera : 

𝑅𝑝 =
127.5

4
→ 𝑅𝑝 = 31.875   𝑁 𝑚𝑚2⁄                                   (3-42) 

Maintenant on calcule la contrainte σ à chaque tronçon 

𝜎 =
𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥

𝑤
                                                          (3-43) 

L’arbre à vérifier présente des épaulements et congés, donc la contrainte (σ) doit être 

multipliée Par le coefficient (k) (coefficient de concentration de contraintes) à cet effet : 

𝜎𝑘 ≤ 𝑅𝑝                                                          (3-44) 

• Tronçon DE : 

      La contrainte de flexion :      
𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥

𝑊
≤ 𝑅𝑝 

• 𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥 = 0 

• Le module de flexion :𝑊 =
𝐼𝑧

𝑌
 

• Avec Iz = moment quadratique suivant l’axe (z) (voir figure 3-4) 
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Donc :  

 

Iz = ∬𝑦2 𝑑𝑠        ;        avec ds = r dr 𝑑𝜃   et     y = r sin 𝜃 

                          Iz = ∫  ∫ 𝑟3  sin 𝜃2  𝑑𝑟 𝑑𝜃
2𝜋

0
     

𝑅

0
 

                          Iz = [
𝑅4

4
] ∫  sin 𝜃2   𝑑𝜃

2𝜋

0
 

Nous avons :                                 sin 𝜃2 =
1−cos2𝜃

2
 

Iz = [
𝑅4

4
] 
1

2
 ∫  

1−cos2𝜃

2
  𝑑𝜃

2𝜋

0
  = 

𝑅4

8
 [𝜃 − 

sin2𝜃

2
 ]0
2𝜋 

Donc : 

                                 Iz = 
𝜋 𝑅4

4
 = 

𝜋 𝑑4

64
     (3-45) 

• Y : fibre la plus éloignée perpendiculaire à x implique y= R = 
𝑑

2
 donc le module de 

flexion sera : 

                                              𝑊 =
𝐼𝑧

𝑌
= 

𝜋 𝑑3

32
                                                                (3-46) 

Sur le tronçon DE, nous avons : d= 62.10-3 m 

Donc : 

𝑊 =
𝜋 (62.10−3)3

32
  = 23.386 . 10-6 m3 

De (3-43) on a :       𝜎 =
0

23.386 .10−6
           et d’après (3-44) : 𝜎𝑘 ≤ 𝑅𝑝  

       =>  0 ≤ 𝑅𝑝 = 31.875 . 10−6 𝑁/𝑚2   avec k=1.7                                                      (3-16) 

 

Donc : la condition de la résistance à la flexion de ce tronçon est vérifiée  
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• Tronçon EA : 

            Sur le tronçon le diamètre : d =80 mm qui correspond à y =  
𝑑

2
 , c’est la fibre la plus 

éloignée perpendiculaire à l’axe x, donc il correspond au grand diamètre dans ce tronçon. 

Depuis la relation (3-46) nous avons :    

𝑊 = 
𝜋 𝑑3

32
=

𝜋 (80.10−3)3

32
 = 50.240. 10-6 m3 

De relation (3-43) : 

𝜎 =
𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥

𝑊
≤ 𝑅𝑝    avec   𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥 = 209.388 𝑁.𝑚 

Donc : 

𝜎 =
209.388

50.24 .10−6
= 4.168 . 106 𝑁/𝑚2    => 𝜎 = 4.168 . 106 𝑁/𝑚2 

D’après (3-44) : 

𝜎𝑘 ≤ 𝑅𝑝 avec k=1.7  et d’après la relation (3-16) 

Donc : 4.168 . 106 .1.7 =7.086 .106 ≤  𝑅𝑝 =31.875. 106 N/ 𝑚2 

Donc : la condition de la résistance à la flexion de ce tronçon est vérifiée  

• Tronçon AB : 

            Sur le tronçon le diamètre : d =90 mm qui correspond à y =  
𝑑

2
 , c’est la fibre la plus 

éloignée perpendiculaire à l’axe x, d’apres (3-46) nous avons : 

𝑊 =
𝜋 𝑑3

32
=
𝜋 (90. 10−3)3

32
 

𝑊 = 71.533. 10-6 m3   et le 𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥 = 288.834 𝑁.𝑚 

Donc : 

𝜎 =
288.834

71.533 .10−6
 =4.038 . 106 N/ 𝑚2 
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d’après (3-44) : 

𝜎𝑘 ≤ 𝑅𝑝 avec k=1.7  et d’après la relation (3-16) 

donc : 

4.0.38 . 106 .1.7 =6.865 .106 ≤  𝑅𝑝 

La condition de la résistance à la flexion de ce tronçon est vérifiée 

• Tronçon BC : 

            Sur le tronçon le diamètre : d =90 mm qui correspond à la fibre la plus éloignée 

perpendiculaire à l’axe x . 

Le moment fléchissant dans ce tronçon est nul donc : 

𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥 = 0 𝑁.𝑚 => 𝜎 = 0  => 𝜎 𝑘 = 0 

 𝜎𝑘 = 0 ≤ 𝑅𝑝 

 la condition de la résistance à la flexion de ce tronçon est vérifiée 

 

3-3-3- Vérification de l’arbre de transmission à la flexion et à la torsion (sollicitation                                                 

           composée) 

La contrainte admissible est : 

                                                   𝜏𝑎𝑑𝑚𝑖𝑠𝑠𝑖𝑏𝑙𝑒 = √(
𝜎

2
)2 + 𝜏2                                               (3-47) 

Avec : 

 𝜎 : Contrainte normale maximale (N/𝑚2) 

                                                            𝜎 =  𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥  
𝑦

𝐼𝑍
                                                        (3-48) 

𝜏 : Contrainte de cisaillement maximale (N/𝑚2) 

                                                             𝜏 = 𝑀𝑇  
𝑦

𝐼0
                                                               (3-49) 

Pour un arbre circulaire de diamètre (d) : 

Y=v = 
𝑑

2
 et la contrainte peut s’écrire : 

                           𝜏𝑎𝑑𝑚𝑖𝑠𝑠𝑖𝑏𝑙𝑒 = √[
𝑀𝑓.𝑉

2 .𝐼𝑍
]2 + [

𝑀𝑇.𝑉

  𝐼0
]2  = (

16

𝜋 .𝑑3
) √(𝑀𝑇

2 +𝑀𝑓
2)                   (3-50) 
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Avec : 

                                                              𝐼0 = 2 𝐼𝑍 = 
𝜋 .𝑑4

32
                                                   (3-51) 

Nous avons le choix d’utiliser la relation (3-47) ou (3-50) mais pour vérification efficace, 

nous allons utiliser la relation (3-50) car nous avons  𝑀𝑇 = cste sur toute la longueur du 

l’arbre, et 𝑀𝑓 varie avec le diamètre de l’arbre sur toute sa longueur. 

Donc :                                         𝑀𝑇 = 129.34 N.m d’après (3-12) 

• Tronçon DE : 

𝑀𝑓 = 0 𝑀𝑇 = 129.34 𝑁.𝑚 d=62 mm et d’après (3-50)  𝜏𝑎𝑑𝑚 = (
16

𝜋 .0.0623
) 129.34 

𝜏𝑎𝑑𝑚 = 2.765. 106 N/m2 

L’arbre pré subi des épaulements donc, k=1.7 

𝜏𝑎𝑑𝑚. 𝑘 ≤ 𝑅𝑝  => 2.765. 106. 1.7 =4.701. 106 N.m2 

𝜏𝑎𝑑𝑚. 1.7 ≤ 𝑅𝑝 = 31.875 . 106 

• Tronçon EA : 

𝑀𝑓 = 209.388 𝑁.𝑚 𝑀𝑇 = 129.34 𝑁.𝑚 d=80 mm et d’après (3-50) 

  𝜏𝑎𝑑𝑚 = (
16

𝜋 .0.083
) √(129.342 + 209.3882)   =>  𝜏𝑎𝑑𝑚 = 2.449. 106 N/m2 

𝜏𝑎𝑑𝑚. 1.7 ≤ 𝑅𝑝  => 4.164. 106  ≤ 𝑅𝑝 = 31.875 . 10
6 N/m2 

• Tronçon AB : 

𝑀𝑓 = 288.834 𝑁.𝑚 𝑀𝑇 = 129.34 𝑁.𝑚 d=90 mm et d’après (3-50) 

  𝜏𝑎𝑑𝑚 = (
16

𝜋 .0.093
) √(129.342 + 288.8342)   =>  𝜏𝑎𝑑𝑚 = 2.212. 106 N/m2 

𝜏𝑎𝑑𝑚. 1.7 ≤ 𝑅𝑝  => 3.76. 106  ≤ 𝑅𝑝 = 31.875 . 10
6 N/m2 

• Tronçon BC : 

𝑀𝑓 = 0 𝑁.𝑚 𝑀𝑇 = 129.34 𝑁.𝑚 d=80 mm et d’après (3-50) 

  𝜏𝑎𝑑𝑚 = (
16

𝜋 .0.083
) 129.34     =>  𝜏𝑎𝑑𝑚 = 1.287. 106 N/m2 

𝜏𝑎𝑑𝑚. 1.7 ≤ 𝑅𝑝  => 2.188. 106  ≤ 𝑅𝑝 = 31.875 . 10
6 N/m2 

Donc la condition de la résistance aux sollicitations composées torsion-flexion est vérifiée 
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tronçon Diamètre 

(mm) 

Moment de 

torsion 𝑀𝑇 

(N.m) 

Moment de 

flexion 𝑀𝑓 

(N.m) 

Contrainte  

𝜏𝑎𝑑𝑚. 1.7 

𝜏𝑎𝑑𝑚 (N/𝑚2) 

DE 62 129.34 0 4.701. 106 2.765.  106 

EA 80 129.34 209.388 4.164. 106 2.449. 106 

AB 90 129.34 288.834 3.760. 106 2.212. 106 

BC 80 129.34 0 2.188. 106 1.287. 106 

Tableau 3.3 : vérification de l’arbre à la torsion et à la flexion 

 

Conclusion : 

Les conditions de la résistance à la torsion, à la flexion, ainsi qu’à la sollicitation composée 

torsion-flexion sont vérifiés. De ce fait, nous allons procéder à l’étude dynamique du système 

qui sera utilisé dans le chapitre qui suit.  
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3-4- Analyse de vibration libre de système modale 

         Pour un système libre non amorti, de l'équation de mouvement sous forme matricielle 

secret : 

                                                      [𝑀] ∙ {�̈�} + [𝐾] ∙ {𝑞} = 0                                              (3-52) 

Ou : 

         [𝑀] et [𝐾] Sont respectivement la matrice d'inertie et la matrice de rigidité sont des                                                               

          matrices carrées (n x n) pour un système à (n) degré de liberté. 

Les solutions de l'équation (3-52) sont de types  

                                                             {𝑞(𝑡)} = {𝜓}𝑒𝑠𝑡                                                    (3-53) 

{𝑞(𝑡)} : Coordonnées généralisée. 

S           : Variable de Laplace, pour transformer de Fourier   S = j.𝜔 , j = -1  

On remplace (3-53) dans (3-52) on aura : 

                                               ([𝐾] + 𝑆2[𝑀]) ∙ {𝜓} = 0                                                     (3-54) 

    Ou bien :                            [𝐾] ∙ {𝜓} = 𝜆 ∙ [𝑀] ∙ {𝜓}                                                      (3-55) 

     Avec      :                                         𝜆 = −𝑆2 

Donc l’équation (3-55) représente un problème aux valeurs propre (𝜆).Ce système admet des 

solutions non triviales ({𝜓} ≠ 0) si et seulement si : 

                                       𝑑𝑒𝑡([𝐾] + 𝑆2[𝑀]) = 𝑑𝑒𝑡([𝐾] − 𝜆[𝑀]) = 0                              (3-56) 

C’est l’équation caractéristique à l’équation aux valeurs propres, ou physiquement : 

Equation aux fréquences propres  

3-4-1- Modélisation du système : 

           L'arbre de transmission est composé d'un arbre portant une poulie réceptrice de masse 

20.581 Kg, et d’un rotor déchiqueteur ayant un nombre important de couteaux de masse 

315.407 Kg, le système est supporté par deux paliers a roulement, le modèle de ce système 

peut-être approcher par : 

• Un disque de moment d'inertie I1 correspondant à la poulie réceptrice, 

• Un disque de moment d'inertie I2 relatif au rotor déchiqueteur, 

• L'arbre est caractérisé par sa rigidité K1 et K2 entre les deux (2) disques sa 

déformation 𝜑1 𝑒𝑡 𝜑2 (déformation angulaire). 

 

Le système équivalent peut-être un modèle de deux (2) degrés de liberté (voir figure 3.11) 
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Figure 3.11.Modéle théorique de système. 

 

3-4-2- Équation de mouvement du système libre : 

• L’énergie cinétique :        

                                               𝑇 =
1

2
𝐽1 ∙ 𝜑1

2̇ +
1

2
𝐽2 ∙ 𝜑2

2̇                                                       (3-57)  

• L’énergie potentielle : 

                                   𝑈 =
1

2
𝐾1(𝜑2 − 𝜑1)

2 +
1

2
𝐾2𝜑2

2                                            (3-58)  

• Equation de Lagrange : 

                                             𝐿 = 𝑇 − 𝑈                                                                  (3-59)  

                  𝐿 =
1

2
𝐽1 ∙ 𝜑1

2̇ +
1

2
𝐽2 ∙ 𝜑2

2̇ −
1

2
𝐾1(𝜑2 − 𝜑1)

2 +
1

2
𝐾2𝜑2

2                            (3-60) 

Le système d’équation s’écrit : 

{
 
 

 
 
𝑑

𝑑𝑡
(
𝜕𝐿

𝜕𝜑1̇
) −

𝜕𝐿

𝜑1
= 0                                                                        (3.61)

𝑑

𝑑𝑡
(
𝜕𝐿

𝜕𝜑2̇
) −

𝜕𝐿

𝜑2
= 0                                                                        (3.62)

 

de l’équation (3.61) : 

𝜕𝐿

𝜕𝜑1̇
= 𝐽1 ∙ �̇�1 ⇒ 

𝑑

𝑑𝑡
(
𝜕𝐿

𝜕𝜑1̇
) = 𝐽1 ∙ 𝜑1̈

̇
 

𝜕𝐿

𝜕𝜑1̇
= 𝐾1(𝜑2 − 𝜑1) 

L’équation devient :  

                                                     𝐽1 ∙ �̈�1 + 𝐾1(𝜑1 − 𝜑2) = 0                                               (3.63) 

de l’équation (3.62) : 

𝜕𝐿

𝜕𝜑2̇
= 𝐽2 ∙ �̇�2 ⇒ 

𝑑

𝑑𝑡
(
𝜕𝐿

𝜕𝜑2̇
) = 𝐽2 ∙ 𝜑2̈

̇
 

𝜕𝐿

𝜕𝜑2̇
= −𝐾1(𝜑2 − 𝜑1) − 𝐾2𝜑2 
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L’équation devient :  

                                              𝐽2 ∙ �̈�2 + (𝐾1 + 𝐾2) ∙ 𝜑2 − 𝐾1𝜑1 = 0                                     (3.64) 

Regroupons maintenant les deux (02) équations (3.63) et (3.64), on obtient le système 

d’équation suivant :  

                                             {
𝐽1 ∙ �̈�1 + 𝐾1 ∙ 𝜑1 − 𝐾1 ∙ 𝜑2 = 0

𝐽2 ∙ �̈�2 − 𝐾1 ∙ 𝜑1 + (𝐾1 + 𝐾2) ∙ 𝜑2 = 0
                                 (3.65) 

Le système (3.65) peut s’écrire sous la forme matricielle suivant : 

                                            [
𝐽1 0
0 𝐽2

] ∙ {
�̈�1
�̈�2
} + [

𝐾1 −𝐾1
−𝐾1 𝐾1 + 𝐾2

] ∙ {
𝜑1
𝜑2
} = 0                        (3.66) 

Ou : 

                                            [𝑀] ∙ {�̈�} + [𝐾] ∙ {𝜑} = 0                                                            (3.67) 

Avec :  

[M] : Matrice d’inertie. 

[k]   : Matrice de rigidité. 

Donc :  

[𝑀] = [
𝐽1 0
0 𝐽2

]         (3.68)                       [𝐾] = [
𝐾1 −𝐾1
−𝐾1 𝐾1 + 𝐾2

]         (3.69) 

Calcule de matrice de rigidité (K) :  

 

Figure 3.12.Modéle théorique de système. 

 

On déterminé K1 et K2 : 

On a :                Mt=𝐺𝜃𝐼0                                                                                                       (3.70)                                                                         

Avec :  

           Mt : Moment de torsion  

            G : Module d’élasticité transversal (MPa) 

            𝜃 : Angle unitaire de torsion (rad/mm)Donc : 𝜃 = 𝛼 𝐿⁄                                           (3.71) 

            I0 : Moment quadratique (m4) 

K
2
 

𝜑1 𝜑2 

J1 J
2
 

K
1
 

𝐿1
′  𝐿2

′  
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𝐼0 =
𝜋𝑑4

32
       𝑑′𝑎𝑝𝑟é𝑠𝑙𝑎 𝑟𝑒𝑙𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛 (3.4) 

Donc :  

                                                        𝑀𝑡 =
𝐺𝛼𝐼0

𝐿
=

𝐺𝐼0

𝐿
∙ 𝛼                                                         (3.72) 

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

                                                               𝐹 = 𝐾 ∙ 𝑥                                                                   (3.73) 

Avec :  

           F : force de rappel 

           K : Rigidité  

           x : L’allongement provoqué par la force (F) 

Dons notre cas, l’effort exercé sur l’arbre c’est le moment de torsion Mt, Cela implique que : 

                                                              𝑀𝑡 = 𝐾 ∙ 𝛼                                                                 (3.74) 

Par identification avec la relation (3.72), on calcule : 

                                                             𝐾 =
𝐺𝐼0

𝐿
                                                                        (3.75) 

Pour les métaux, nous avons :          G = 0.4 E                                                                   (3.76) 

Avec :    E : Module de Young, pour l’acier : 

                                                          E = 210 MPa                                                             (3.77) 

Notre système à 2 d.d.l, composé de (2 disques J1 et J2 avec des rigidités K1 et K2 avec aussi 

des largeurs 𝐿1́ et 𝐿2́ qui sont : (d’après la figure 1-5). 

𝐿1́ = 𝐿1 + 𝐿2 + 𝐿3 2⁄  

�́�2 = 𝐿3 2⁄́ + 𝐿4 

Avec :            L1 = 64 mm ; L2 = 148.5 mm ; L3  = 1001 mm ; L4 = 212.5 mm 

Donc :  

𝐿1́ = 64 + 148.5 +
1001

2
 ⟹  𝐿1́ =713 mm 

𝐿2́ =
1001

2
+ 212.5            ⇒ 𝐿2́ = 713 mm 

Pour la longueur𝐿1́, correspond à la rigidité K1 et au diamètre d1 = 62 mm ; d2 = 72 mm ;  

d3 = 80 mm et d4 = 90 mm. 

Calcule de la rigidité K1 : 

                                            
1

𝐾1
=

1

𝐾1́
+

1

𝐾2́
+

1

𝐾3́
+

1

𝐾4́
                                        (3.78) 
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Avec : 

           𝐾1́ : Rigidité de l’arbre au moyen de ∅ d1 = 62 mm 

           𝐾2́ : Rigidité de l’arbre au moyen de ∅ d2 = 72 mm 

           𝐾3́ : Rigidité de l’arbre au moyen de ∅ d3 = 80 mm 

           𝐾4́ : Rigidité de l’arbre au moyen de ∅ d4 = 90 mm 

D’après la relation (3.75):  

• 𝐾1́ =
𝐺𝐼0

𝐿01
 

Avec : G= 0.4∙ 𝐸 

           G = 0.4∙ 210 = 84 𝐺𝑃𝑎 

           L01 = 130 mm 

           𝐼0 =
𝜋𝑑4

32
=

𝜋∙(62∙10−3)

32
 = 144.99 ∙ 10−8𝑚4 

A.N: 

           𝐾1́  = 936.878∙ 105 N/m 

• 𝐾2́ =
𝐺𝐼02

𝐿02
 

Avec : d2 = 72 mm 

           G = 0.4∙ 210 = 84 𝐺𝑃𝑎 

           L02 = 44 mm 

           𝐼02 =
𝜋𝑑4

32
=

𝜋∙(72∙10−3)

32
 = 263.700 ∙ 10−8𝑚4 

A.N: 

           𝐾2́  = 5034.273∙ 103 N/m 

• 𝐾3́ =
𝐺𝐼03

𝐿03
 

Avec : d3 = 80 mm 

           G = 0.4∙ 210 = 84 𝐺𝑃𝑎 

           L03 = 77 mm 

           𝐼03 =
𝜋𝑑4

32
=

𝜋∙(80∙10−3)

32
 = 401.920 ∙ 10−8𝑚4 

A.N: 

           𝐾3́  = 4348.582∙ 103 N/m 
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• 𝐾4́ =
𝐺𝐼04

𝐿04
 

Avec : d4 = 90 mm 

           G = 0.4∙ 210 = 84 𝐺𝑃𝑎 

           L04 = 𝐿1 − 𝐿01 − 𝐿02 − 𝐿03 = 462 𝑚𝑚́  

           𝐼04 =
𝜋𝑑4

32
=

𝜋∙(90∙10−3)

32
 = 643.798 ∙ 10−8𝑚4 

A.N: 

           𝐾4́  = 1170.542∙ 103 N/m 

D’aprés la relation (3.78): 

𝐾1 =
𝐾1́ ∙ 𝐾2́ ∙ 𝐾3́ ∙ 𝐾4́

𝐾2́ ∙ 𝐾3́ ∙ 𝐾4́ + 𝐾1́ ∙ 𝐾3́ ∙ 𝐾4́ + 𝐾1́ ∙ 𝐾2́ ∙ 𝐾4́ + 𝐾1́ ∙ 𝐾2́ ∙ 𝐾3́
               (3.79) 

A.N: 

        K1 = 425.858∙ 103 N/m 

Calcul de la rigidité K2 :  

1

𝐾2
=

1

𝐾1
" +

1

𝐾2
" +

1

𝐾3
" +

1

𝐾4
"                                                                     (3-80) 

Avec : 

           𝐾1
" : Rigidité de l’arbre au niveau du diamètre 𝑑1 = 62  𝑚𝑚 

           𝐾2
" : Rigidité de l’arbre au niveau du diametre 𝑑2 = 72  𝑚𝑚 

           𝐾3
" : Rigidité de l’arbre au niveau du diamètre 𝑑3 = 80  𝑚𝑚 

           𝐾4
" : Rigidité de l’arbre au niveau du diamètre 𝑑4 = 90  𝑚𝑚 

Pour raison du système (fig 1-2) de l’arbre, on remarque que : 

𝐾1
" = 𝐾1

′ = 936.878. 103  𝑁/𝑚 

𝐾2
" = 𝐾2

′ = 5034.273. 103  𝑁/𝑚 

𝐾3
" = 𝐾3

′ = 4384.273. 103  𝑁/𝑚 

𝐾4
" = 𝐾4

′ = 1170.542. 103  𝑁/𝑚 

Donc : 𝐾1 = 𝐾2 = 425.858. 103  𝑁/𝑚 

D’après la relation (3-66), la matrice de rigidité sera : 

[𝐾] = [
𝐾1 −𝐾1
−𝐾1 𝐾1 + 𝐾2

] = [ 425.858. 10
3 −425.858. 103

−425.858. 103 851.716. 103
]                 (3-81) 

Calcul de la matrice d’inertie : [M] : 
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D’après la relation (3-66), la matrice d’inertie : 

[𝑀] = [
𝐽1 𝑂
𝑂 𝐽2

]                                                    (3-82) 

Avec : J1 moment d’inertie de la poulie réceptrice correspondant à un disque plein de rayon 

r1 : donc : 𝐽1 =
1

2
𝑚1𝑟1

2 avec 𝑚1 = 20.581  𝐾𝑔 ; masse de la poulie receptrice 

𝑟1 = 110 𝑚𝑚 ; rayon de la poulie receptrice. 

A.N: 𝐽1 =
1

2
20.581(110. 10−3)2 = 124.515. 10−3   𝐾𝑔.𝑚2 

𝐽1 = 124.515. 10
−3  𝐾𝑔.𝑚2 

J2 : moment d’inertie du rotor déchiqueteur équivalent à un disque de rayon r2 donc : 

𝐽2 =
1

2
𝑚2𝑟2

2 

Avec : 

             𝑚2 = 315.407 𝐾𝑔 d’apres (1-26) 

             𝑟2 = 250𝑚𝑚 

Donc : 

𝐽2 =
1

2
. 315.407(0.25)2 → 𝐽2 = 9.856 𝑘𝑔.𝑚

2 

La matrice d’inertie sera : 

[𝑀] = [124.515. 10
−3 0

0 9.856
]                                      (3-83) 

Détermination de l’équation caractéristique : 

D’après la relation (3-56), nous avons : 

det([𝐾] − 𝜆[𝑀]) = 0                                                (3-84) 

det ([425.858. 10
3 −425.858. 103

425.858. 103 851.716. 103
] − 𝜆 [124.515. 10

−3 0
0 9.856

]) = 0 

𝑑𝑒𝑡 [425.858. 10
3 − 𝜆124.515. 10−3 −425.858. 103

−425.858. 103 851.716. 103 − 𝜆9.856
] = 0 

→ 1.227𝜆2 − 4.303. 106𝜆 + 544.065.108. 106 = 0                                    (3-85) 

C’est l’équation caractéristique 

Avec : λ : valeur propre du système qui correspond aux fréquences propres de notre système 

Pour déterminer(λ), on résout l’équation (3-34), donc : 

∆′= 1.483.932.112. 106                                              (3-86) 
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Et: 𝜆1/2 =
4.303.106

2
√1.483.932.112. 106−

+
                                                                        (3-87) 

𝜆2 = 3.370. 10
6                                                    (3-88) 

𝜆1 = 0.934. 106                                                    (3-89) 

Nous avons : 

𝑆 = 𝑗𝜔 → 𝑆2 = 𝑗2𝜔2 

Avec:  𝑗2 = −1 : j : nombre imaginaire. 

Ainsi:       𝜆 = −𝑆2 → 𝜆 = 𝜔2                                                                                           (3-90) 

Calcul des fréquences propres : 

On a:       𝜆1 = 𝜔01
2 → 𝜔01 = √𝜆1                                                                                     (3-91) 

→ 𝜔01 = √0.934. 106 → 𝜔01 = 0.966. 103𝑟𝑎𝑑/𝑠 

Aussi:       𝜆2 = 𝜔02
2 → 𝜔02 = √𝜆2                                                                                   (3-92) 

𝜔02 = √3.370. 106 → 𝜔02 = 1.836. 10
3   𝑟𝑎𝑑/𝑠 

𝜔01; 𝜔02 : Pulsations propres du système. 

Pour calculer les fréquences propres, nous avons : 

𝜔0 = 2𝜋𝑓                                                            (3-93) 

Donc :                                                     𝑓 =
𝜔02

2𝜋
                                                               (3-94) 

La première fréquence propre : 

𝑓01 =
𝜔01

2𝜋
                                                           (3-95) 

𝑓01 =
𝜔01
2𝜋

=
0.936. 103

2𝜋
 

𝑓01 = 149.045   𝐻𝑧                                                 (3-96) 

La deuxième fréquence propre : 

𝑓02 =
𝜔02

2𝜋
                                                       (3-97) 

𝑓02 =
1.836. 103

2𝜋
 

Donc :                                                  𝑓02 = 292.357   𝐻𝑧                                               (3-98) 

Conclusion : 

Les fréquences propres du système obtenues sont classées dans le domaine moyen fréquence, 

qui serait confronté avec celles détectées expérimentalement. 
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CHAPITRE 04 : Conception et simulation du rotor portant Déchiqueteur. 

 

4-1 Introduction : 

         Comme il a été signalé dans le chapitre 2, la machine à connu des arrêts intempestifs répétés, 

provoqué par l’élévation du niveau de vibrations sur les paliers ainsi que la température sur les 

roulements, et ce à raison de 10 à 15 jours environ. Cette défaillance est engendrée par l’usure des 

portées de roulements sur les paliers (photo 5-2). De ce fait, et pour enrichir notre étude théorique 

statique et dynamique, nous avons procéder à la simulation numérique par Solidworks, afin de 

confronter les résultats obtenues dans le chapitre 03.  

 

4-2 Conception et simulation du système par le logiciel Solidworks :  

Avant d’entamer n’importe quelle étude du système, il est primordial de passer par une analyse 

modale théorique ou numérique de ce système. A cet effet, nous avons établis une conception par le 

logiciel SOLIDWORKS, ensuite nous avons procéder à la simulation numérique pour déterminer 

les modes et fréquences propres du système (Figure 4-1). 

 

 

Figure 4-1 : Conception du déchiqueteur cellulose (Solidworks) 
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4-2-1 Modélisation du rotor portant le déchiqueteur : 

Le rotor portant le déchiqueteur est composé d’un arbre de différentes section fabriqué en acier 32 

NCD 16 (figure 4-1), de longueur de : 1426 mm en symétrie. Les sections sont étalées comme suit:   

• Diamètre 62 mm sur une longueur de : 130 mm. surface sur laquelle est montée la poulie 

réceptrice. 

• Diamètre 72 mm, sur une longueur de : 44 mm. 

• Diamètre 80 mm, sur une longueur de : 77 mm. surface sur laquelle sont montés les 

roulements de référence 2316 C3. 

• Diamètre 90 mm, sur une longueur de : 177 mm. Représente la surface libre sans charge 

(aucune pièce n’est montée sur elle). 

• Diamètre 90 mm, sur une longueur de : 15 mm. Surface sur laquelle est montée une 

couronne de larguer 15 mm et de diamètre extérieure 200 mm. 

• Diamètre 90 mm, sur une longueur de : 540 mm. surface sur laquelle sont montées les 

lames réparties en 16 rangées (figure 4-2).   

La poulie réceptrice est fabriquée en fonte de diamètre 220 mm . 

Les lames sont réparties en 16 rangées, situées à 500 mm de diamètre, portées sur une longueur de 

540 mm. La masse totale des lames est de : 269,286 Kg.  

Le modèle réalisé par le logiciel Solidworks est représenté dans la figure 4-2. 

 

 

Figure 4-2 : Modélisation du déchiqueteur cellulose (Solidworks) 
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4-2-2 Simulation du système par Solidworks : 

Propriétés de l’étude de la simulation : ces propriétés sont indiquées sur le tableau 4-1, et les 

conditions aux limites ainsi que le type de fixation sont indiquées dans la figure 4-3. 

 

Figure 4-3 : Conditions de fixation du modèle du déchiqueteur établi par Solidworks. 

Nom d'étude Fréquence 10 

Type d'analyse Fréquence 

Type de maillage Maillage volumique 

Nombre de fréquences 10 

Type de solveur FFEPlus 

Faible raideur:  Désactivé(e) 

Options de contact solidaire incompatible Automatique 

Option thermique Inclure des chargements thermiques 

Température de déformation nulle 298 Kelvin 

Inclure la pression du fluide calculée par 
SOLIDWORKS Flow Simulation 

Désactivé(e) 

Dossier de résultats Document SOLIDWORKS (C:\Users\asus\Desktop 
\DECHIQUETEUR BD 07) 

Tableau 4-1 : Propriétés de l’étude de la simulation du déchiqueteur. 

 

Informations sur le maillage : Le maillage établi est représenté dans la figure 4-4 et les 

informations sur le maillage sont indiquées sur le tableau 4-2. 
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Figure 4-4 : Maillage du modèle déchiqueteur établi par Solidworks. 

 

Type de maillage Maillage volumique 

Mailleur utilisé:  Maillage standard 

Transition automatique:  Désactivé(e) 

Boucles automatiques de maillage:  Désactivé(e) 

Points de Jacobien 4 Points 

Taille d'élément 42.8125 mm 

Tolérance 2.14062 mm 

Qualité de maillage Haute 

Nombre total de noeuds 20247 

Nombre total d'éléments 11049 

Durée de création du maillage (hh;mm;ss): 00:00:08 

Tableau 4-2 : Informations sur le maillage du modèle établi par Solidworks. 

 

4-2-3 Résultats de la simulation par Solidworks :   

Les déformées modales du système sont illustrées dans les figures 4-5 jusqu’à 4-15, comme suit : 
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Figure 4-5 : Premier mode de vibrations (torsion) à la fréquence de 102.422  Hz. 

 

 

Figure 4-6 : Deuxième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 244.782 Hz. 
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Figure 4-7 : Troisième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 245.364 Hz. 

 

 

Figure 4-8 : Quatrième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 474.491 Hz. 
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Figure 4-9 : Cinquième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 475.308 Hz. 

 

Figure 4-10 : Sixième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 705.212  Hz. 
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Figure 4-11 : Septième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 708.585  Hz. 

 

 

Figure 4-12 : Huitième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 711.516 Hz. 
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Figure 4-13 : Neuvième mode de vibrations (torsion) à la fréquence de 848.852 Hz. 

 

Figure 4-14 : Dixième mode de vibrations (torsion) à la fréquence de 1499.87  Hz. 
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Figure 4-15 : Déformée des modes de vibrations. 

 

4-2-4 Liste des modes propres de vibrations :  

Les fréquences propres du système sont illustrées dans le tableau 4-3 suivant : 

Fréquence No Rad/sec Hertz secondes 

1 643.54 102.42 0.0097635 

2 1538 244.78 0.0040853 

3 1541.7 245.36 0.0040756 

4 2981.3 474.49 0.0021075 

5 2986.4 475.31 0.0021039 

6 4431 705.21 0.001418 

7 4452.2 708.58 0.0014113 

8 4470.6 711.52 0.0014054 

9 5333.5 848.85 0.0011781 

10 9424 1499.9 0.00066672 

Tableau 4-3 : Fréquences propres du système - Solidworks. 
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4-3  Interprétation des résultats de la simulation : 

Les résultats de la simulation numérique par Solidworks (analyse modale)  du système 

déchiqueteur ont été résumés dans le tableau 4-3. En raison de la symétrie du système, les 

fréquences propres sont égales et les modes de vibrations associés sont conjugués et symétriques, 

en accord avec les études fondamentales théoriques. 

Le premier mode de vibrations représente le mode de torsion qui se manifeste à la fréquence de 

102,42 Hz. Le deuxième et troisième mode de vibrations représente les modes de flexion, qui sont 

respectivement : 244,78 Hz et 245,36 𝐻𝑧. Le quatrième et cinquième mode, représente les modes 

de flexion aussi, se manifestent respectivement à : 474,49 𝐻𝑧 et 475,31 𝐻𝑧. Le sixième, le septième 

et le huitième mode de vibrations sont aussi des modes de flexion, se manifestent respectivement à 

705,21 Hz, 708,58 Hz et 711,52 Hz.      Le  neuvième et dixième mode de vibrations représente le 

mode de torsion se manifestent respectivement à 848,85 Hz et 1499,9 Hz. A cet effet, on constate 

que, sur les dix (10) modes propres de vibrations, nous avons sept (07) modes de flexion et trois 

(03) modes de torsion, qui nous permet à dire que notre système travaille à la flexion plus qu’à la 

torsion.  

Mais le premier mode de vibrations est un mode de torsion et il est proche de la fréquence de 

fonctionnement de la machine. Cette fréquence propre (102,42 Hz) représente la deuxième 

harmonie de la composante prépondérante liée à la fréquence de rotation du moteur électrique (50 

Hz). L’apparition de premier mode de torsion au début montre que le système subit des contraintes 

de torsion au démarrage dans le cas où le système présente des phénomènes de jeu au montage des 

organes constituant la machine. Cette déduction est en accord avec les études fondamentales 

théoriques.  

 

4-4 Conclusion : 

L’examen de tous ces modes propres, nous permet de conclure que les fréquences propres du 

système coïncident avec celles du fonctionnement de l’installation, et ce dans le cas où il y a 

présence de défaillances mécaniques dans le système. Ainsi, ces modes propres de vibrations 

constituent un risque permanent pendant le fonctionnement de cette machine. 

 

Les résultats obtenus seront confrontés à ceux trouvés expérimentalement. 
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CHAPITRE 05   :   ETUDE EXPERIMENTALE 

Analyse vibratoire d’une machine tournante 

Cas d’un Déchiqueteur Cellulose 

5.1  Introduction  

 

La surveillance par analyse de vibrations a évolué ces dernières années d’une façon considérable. 

Cette surveillance servait essentiellement à assurer la protection d’une machine tournante avant 

qu’elle ne subisse des dégradations importantes. Cette protection est assurée par le déclenchement 

d’une alarme ou par l’arrêt de la machine si l’amplitude de vibrations atteint des valeurs 

excessives. Cela rentre dans le cadre d’une nouvelle stratégie de maintenance : la maintenance 

préventive conditionnelle par la technique de l’analyse vibratoire.  

 

L’analyse vibratoire doit permettre la détection précoce de défaut et le suivi de son évolution dans 

le temps. La détection des défauts à un stade précoce offre la possibilité de planifier et de préparer 

les interventions nécessaires. Ces interventions se font lors des arrêts techniques de fabrications 

ou en provoquant des arrêts programmés en fonction notamment des impératifs de production. 

 

La connaissance de la nature d’un défaut et sa gravité permet à l’ingénieur de maintenance de 

prendre une décision d’où la détection à un stade précoce d’un défaut et le suivi de son évolution 

présentent un grand intérêt. En effet, il est impératif dans un contexte industriel difficile ou la 

disponibilité de l’outil de production, l’absence de stock et la réduction des coûts sont des 

objectifs stratégiques, de connaitre de manière précise l’état du parc de machines. La réponse à 

ces nouvelles exigences et du ressort du diagnostic vibratoire. 

 

Dans le but de procéder à l’application de l’analyse vibratoire tant sur le plan théorique que sur le 

plan expérimental, nous avons choisi un type de machine industrielle, celle de Déchiqueteur 

Cellulose, présentant plusieurs défauts mécaniques à savoir : Déséquilibre, échauffement des 

paliers, usure des portées de roulement et des défauts de roulements, qui ont surgie lors du 

fonctionnement de cette machine. L’interprétation spectrale s’avère délicate, car ces défauts sont 

superposés et se manifestent aux mêmes composantes d’amplitudes élevés correspondants aux 

harmonies de la fréquence égale à la fréquence de rotation du rotor.  
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5.2 Application :   Exemple d’un Cas vécu.                                              

Figure.5.1. Schéma cinématique et points de mesures de vibrations. 

Nomenclature : 

Moteur éléctrique : Marque : ABB 

Puissance : 45 Kw 

Vitesse de rotation : 2985 Tr/min équivalent à 49,75 Hz 

Référence de roulements : 6213 ZZ C3. 

Poulie Motrice : Diamètre : 245 mm. 

Largeur : 139 mm. 

Nombre de gorges : 06. 

 

Poulie réceptrice : Diamètre : 220 mm. 

Largeur : 139 mm. 

Nombre de gorges : 06. 

 

Roulements : Référence : 2316 C3. 

Arbre portant le Déchiqueteur : (photo 5-2) 

Déchiqueteur : Nombre de rangées : 16 

Nombre de lames sur chaque rangée : 33 & 34. 

Diamètre extérieur ou se situent les lames : 500 mm. 

Masse d’une lame : 502,4 gr. 

Masse totale des lames : 269,286 Kg. 

Masse du déchiqueteur : 315,407 Kg. 
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             Photo 5-1 : Déchiqueteur cellulose.         Photo 5-2 : Rotor Déchiqueteur cellulose. 

 

 

On se propose d’exposer un cas pratique vécu dans une usine de fabrication de produit d’hygiène, il 

s’agit d’un équipement stratégique dans l’atelier de préparation : Déchiqueteur cellulose. 

 

5-3 Machine Déchiqueteur cellulose : 

5-3-1 Description de la machine  

Le Déchiqueteur Cellulose est une machine de broyage de cellulose en particules très fines, dans 

une usine de fabrication des produits d’hygiène. L’installation est en liaison avec une chaine de 

production constituée de rouleurs et ventilateurs qui transportent la matière déchiquetée le long de 

cette chaine de production (voir photo 5-1).   

La machine est composée d’un moteur électrique asynchrone tournant à 2985 (tr/min), ayant une 

puissance de  45  (KW). Le mouvement est transmis par des courroies à l’aide de deux poulies 

motrice et réceptrice, vers une ligne d’arbre portant le rotor Déchiqueteur (Figure 5-1). Ce rotor est 

supporté par deux paliers à roulements à billes à alésage cylindrique, de référence 2316 C3. Le 

rotor déchiqueteur est composé par des lames (Photos 5-2). Elles sont réparties sur 16 rangées, 

chaque rangée comporte 33 à 34 lames. La masse totale du rotor du déchiqueteur est de : 315,407 

Kg. Sa longueur est de 1426 mm (Figure 4-1) 
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 5-3-2 Diagnostic vibratoire et analyse des résultats : 

L’interprétation spectrale des mesures prises sur toute la chaîne cinématique                        

machine, nous a permis de conclure la présence des anomalies suivantes : 

• Détection d’un léger déséquilibre sur le rotor moteur à la vitesse de rotation de 2985 tr/min   

correspondant à 49,75 Hz, comme l’indique le spectre représenté dans les figures 5-2 & 5-3, pris 

sur le palier moteur N°02, respectivement le : 30 Avril 2018 et 10 Décembre 2019. Il est à signaler 

que ce défaut est engendré par un léger défaut de courroies reliant les deux poulies motrice et 

réceptrice. 

• Détection d’un choc sur la ligne d’arbre portant le rotor du déchiqueteur, il s’agit d’un jeu sur la 

portée de roulement dans le palier N°03 côté poulie réceptrice, comme l’indique les deux spectres 

vibratoires représentés dans les figures 5-4 &    5-5,  pris sur le palier N°03 respectivement le : 12 

Novembre 2018 et 10 Décembre 2019. Ces deux spectre montrent la présence d’un peigne de raies 

de composantes d’ordre 1,2,3..etc de fréquences respectivement de 55,46 Hz,  110,93 Hz,         

166,38 Hz..etc. 

• Apparition d’un léger balourd sur le rotor portant le déchiqueteur, générant des vibrations d’un 

niveau globale de 11,10 mm/s sur le palier N°03, et 09,07 mm/s dans le palier N°04,  et ce à la 

fréquence de 55,46 Hz, correspondant à la vitesse de rotation de 3328 tr/min, jugé respectivement 

Danger et Alarmant d’après les normes internationales VDI 2056. Ces niveaux enregistrés sont 

indiqués dans les courbes de tendance représentés dans les figure 5-6, 5-7 & 5-8, en date du :            

19 Février 2020. 

Il est à signaler que la récapitulation du suivi vibratoire, ainsi que l’évolution des niveaux globaux 

de vibrations sur l’ensemble des paliers de la machine, sont représenté dans les figure 5, 6 & 7, 

ainsi que dans le tableau 5-1. 

La figure 8 donne une fenêtre concernant le suivi périodique de toutes les machines stratégiques de 

l’usine de production, en particulier le déchiqueteur BD 07. 

 

5-3-3 Travaux réalisés : ces travaux sont illustrés dans le tableau 5-1, à savoir :                 

• Changement du moteur électrique. 

• Changement du roulement de référence 2316 M C3 dans le palier N°03 

• Changement du palier N°03. 
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Tableau 5-1 : Etat récapitulatif des mesures de vibrations sur les paliers du déchiqueteur. 

  

Date de mesure de 

vibrations 

Niveau en mm/s 

sur   Palier 2 

Niveau en  mm/s 

sur   Palier 3 

Niveau en  mm/s  

sur  Palier 4 

   Observations 

22 Octobre  2018 08.51 08.59 07.72  

11 Novembre  2018 07.58 09.28 09.34  

12 Novembre  2018 05.68 07.04 06.94 Changement du 

roulement dans le 

palier N°03- Réf : 

2316 M C3 

15 Novembre  2018 05.46 08.63 07.92  

30 Décembre  2018 08.07 08.52 07.83  

11 Février  2019 08.72 09.02 08.14  

17 Mars  2019 09.14 09.57 09.66  

04 Avril  2019 07.84 09.52 08.92  

11 Juin  2019 09.03 09.62 09.93  

26 Septembre  2019 11.60 08.78 09.27  

25 Novembre  2019 09.38 08.88 09.33  

10 Décembre  2019 09.14 08.78 08.42 Changement du 

roulement et  palier 

N°03- Réf : 2316 M 

C3 

23 Janvier  2020 11.50 09.36 09.64  

19 Février  2020 07.96 11.10 09.07  
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Figure 5-2 : Spectre pris sur le palier moteur N°02 le : 30 Avril 2018. Révèle la présence 

d’un déséquilibre sur le rotor moteur de : 07,84 mm/s à la fréquence de 49,68 Hz. 

 

 

Figure 5-3 : Spectre pris sur le palier moteur N°02 le : 10 Décembre 2019, indiquant la 

présence d’un défaut de déséquilibre sur le rotor moteur et le rotor de déchiqueteur. 
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Figure 5-4 : Spectre pris sur le palier N°03, le : 12 Novembre 2018 indiquant la présence 

d’un défaut de roulement dans ce palier. 

 

 

 

Figure 5-5 : Spectre pris sur le palier N°03 le : 10 Décembre 2019, indiquant la présence 

d’un défaut de choc sur la ligne d’arbre portant le rotor de déchiqueteur. 
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Figure 5-6 : Courbe de tendance des mesures prises sur le palier moteur N°02. 

 

 

Figure 5-7 : Courbe de tendance des mesures prises sur le palier  N°03. 



 
57 

 

 

Figure 5-8 : Courbe de tendance des mesures prises sur le palier  N°04. 

 

 

Figure 5-9 : Présentation de la fenêtre du suivi vibratoire sur toute la chaine cinématique de 

la machine  BD 07 
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      5-4 Conclusion :  

       La surveillance vibratoire est primordiale pour ce genre de machine traité. On augmente ainsi 

leur disponibilité et planifier des interventions pour des éventuelles réparations. L’analyse 

vibratoire, nous permet d’établir un diagnostic des défaillances mécaniques et de proposer des 

solutions pour les corriger, comme dans ce cas traité, ou une mauvaise conception a engendré des 

arrêts intempestifs de l’usine et par conséquence des perturbations au niveau de la production. 

L’analyse vibratoire nous a aidé, non seulement a détecté avec précision ces problèmes, mais 

aussi de contrôler le montage pendant l’installation de certaines machines neuves. Encore une 

fois, et grâce à cette nouvelle technique de maintenance par l’analyse de vibrations, on pourra 

éviter des catastrophes, dans le cas ou nos conseils seront pris en considérations et surtout si les 

défauts sont à l’état précoce.  

Les résultats pratiques enregistrés seront confrontés avec ceux trouvés théoriquement et 

numériquement, et ce dans le chapitre 06.  
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CHAPITRE 06 :   Confrontation et validation des résultats théoriques et    

                                           numériques avec ceux de l’expérimentation 
 

6-1 Confrontation des résultats de la simulation numérique avec les mesures    

      expérimentales : 

 

Les résultats de la simulation de l'analyse modale du système du déchiqueteur ont été résumés 

dans le tableau 4-3. En raison de la symétrie du système, les fréquences propres sont égales et 

les modes de vibrations associées sont conjugués et symétriques, en accord avec les études 

fondamentales théoriques. Comme nous avons montré dans le chapitre 04, le premier mode 

de vibrations représente le mode de torsion, se manifestant à 102,42 Hz. En comparent cette 

fréquence naturelle en mode de torsion avec celle détecté par le diagnostic et le suivi 

vibratoire de l’équipement, on peut conclure que ces deux fréquences sont proches, car la 

fréquence de rotation du moteur électrique est de : 49,75 Hz, représente la fréquence du 

défaut de déséquilibre du rotor moteur, et sa première harmonie est de : 99,50 Hz ( tableau 6-

1) proche de 102,42 Hz. Ces deux dernières fréquence peuvent se coïncider, s’il y’a lieu d’un 

changement des poulies ou de courroies, qui ne sont pas conforme au produit d’origine. 

Même dans le cas où la vitesse de rotation du moteur augmente légèrement, la vitesse de 

rotation du déchiqueteur augmente automatiquement, qui peut engendrer la coïncidence avec 

la première fréquence propre. En conclusion, les fréquences de fonctionnement des organes 

de la machines détectées pratiquement sont proches des fréquences naturelles déterminées par 

l’analyse modale numérique par Solidworks (tableau 6-2). 

 

 

Organes de 

la machine 

Moteur 

électrique 

Courroies Roulement et palier 

référence : 2316 C3 

Ligne d’arbre 

portant le 

déchiqueteur 

Commentaire 

Fréquence et  

Défaut lié à 

l’organe en 

Hz. 

49,752 Hz 

Défaut de 

déséquilibre 

sur le rotor 

14,18 Hz 

Fréquence 

de passage 

de la 

courroie  

49,75 Hz,  

99,50 Hz, 

149,25 Hz,  

199 Hz, 

248,75 Hz,  

298,50 Hz, 

Fréquences 

harmonies multiples 

de la fréquence 

fondamentale. 

55,46 Hz,  

110,93 Hz,         

166,38 Hz.etc 

Fréquences 

harmonies 

multiples de la 

fréquence 

fondamentale. 

Les fréquences 

harmonies détectés 

sont liées à l’usure 

de l’organe en 

question. La 

fréquence de base 

représente le 

déséquilibre de 

l’organe. 

Tableau 6-1 : Résultats des fréquences des organes de la machine détectés pratiquement. 
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6-2 Confrontation des résultats théoriques avec les mesures pratiques : 

 

Les résultats théoriques de l'analyse modale effectuée sur le système du déchiqueteur, nous a 

permis de remarquer la coïncidence de la première fréquence propre du système, qui est de 

149,045 Hz avec celle trouvé par l’expérimentale qui est de 149,25 Hz, relative à la deuxième 

harmonie de la fréquence de base liée à la vitesse de rotation du moteur électrique.  

Tandis que la deuxième fréquence naturelle théorique du système qui est de : 292,357 Hz, est 

proche de la cinquième harmonie de la fréquence de base (fondamentale) liée à la fréquence 

de rotation du moteur qui est de 298,50 Hz. Ces résultats ont été résumés dans le tableau 6-2. 

6-3 Confrontation et validation des résultats théoriques et de la simulation numérique 

avec les mesures pratiques : 

 

Le tableau 6-2 résume la bonne concordance, entre les résultats théoriques et ceux trouvés par 

la simulation numérique par Solidworks, avec les mesures expérimentales. 

 

Valeur 

déterminée 

Fréquence du défaut de déséquilibre sur le moteur 

électrique en Hz. 

Roulement et palier 

référence : 2316 C3 

Théorie 149,045 Hz 

 Première fréquence propre du système qui 

coïncide avec la deuxième harmonie de la 

fréquence fondamentale liée à la vitesse de rotation  

du moteur électrique.  

292,357 Hz,  

Simulation 

numérique 

102,42   

Premier mode de vibrations proches de la première 

harmonie de la Fréquence fondamentale liée à la 

vitesse de rotation du moteur  

244,78 Hz 

245,36 Hz  

Respectivement, 

deuxième et troisième 

mode de vibration. 

Pratique 49,75 Hz      Fréquence fondamentale. 

99,50 Hz      Première harmonie. 

149,25 Hz    Deuxième harmonie. 

248,75 Hz,  quatrième 

harmonie de la fréquence 

fondamentale liée à la 

fréquence de rotation. 

 

Tableau 6-2:   Confrontation et validation des résultats théoriques et numériques avec les 

résultats expérimentaux pour la machine Déchiqueteur. 

 

6-4 Solutions proposées : 

 

Le déchiqueteur cellulose, présente des défaillances mécaniques, à savoir : le déséquilibre du 

rotor portant le déchiqueteur, provoqué par une déformation de ce dernier, le déséquilibre du 

rotor moteur et défaillances de ces roulements, ainsi que l’usure des paliers et roulement 
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portant la ligne d’arbre du déchiqueteur. Ces défauts rencontrés ont engendré des vibrations 

d’un niveau très élevé jugé Danger d’après les normes internationales VDI 2056. Ces  

problèmes ont suscité des arrêts intempestifs fréquents de production, ce qui nous a poussé 

d’établir des études théorique et numérique afin d’enrichir le diagnostic vibratoire 

expérimentale sur cette machine. De ce fait, nous avons proposés des modification 

concernant la conception de l’installation, à savoir :  

• L’augmentation de la puissance du moteur électrique, en utilisant une puissance 

supérieur ou égale à 55 Kw, vu l’échauffement permanent sur les ailettes qui atteint 

70° C. 

• Changement de la nuance du matériau et opter pour un acié allié, qui est le 35 NCD 

16. 

• L’utilisation d’un régulateur de vitesse de rotation pour le moteur électrique est 

indispensables, afin d’échapper aux problèmes de résonnances de la structure. 

• Le changement des roulements à rotule sur billes portant le rotor déchiqueteur, et les 

remplacés par des roulements à rotule sur rouleaux, de référence : 22220 EK avec 

manchon de serrage H320, et ce afin d’augmenter la résistance aux charges radiales et 

axiales et permettant un fonctionnement avec une vitesse de rotation de base de      

3000 tr/min. Cette modification nécessite l’augmentation du diamètre de l’arbre sur la 

portée de roulement, et ce de 80 mm à 90 mm. Donc cette augmentation élimine 

directement le changement de section dans cette zone de l’arbre, ce qui conduit à 

supprimer la concentration de contraintes dans cette partie. Aussi, l’utilisation de ce 

type de roulement permet le démontage et le remontage facile de ces roulement, donc 

à économiser un manque à gagner très important sur la production, vu le temps 

minime de la réparation.  

• Possibilité de changer le système de transmission par courroies et le remplacer par un 

système d’accouplement semi élastique pour assurer la transmission de puissance à 

100%. 

Ces propositions sont en cours d’étude, sur un plan théorique et numérique approfondi, et ce 

avant la réalisation. Néanmoins, nous avons commencé par une simulation numérique 

relative aux solutions proposées précitées, qui se présente comme suit : 
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6-4-1 Conception et simulation des modifications proposées portées sur le système par        

Solidworks :  

D’après les modes propres déterminés dans le chapitre 04 par le logiciel SOLIDWORKS, 

nous avons constaté que, sur les dix (10) modes propres de vibrations, nous avons sept (07) 

modes de flexion et trois (03) modes de torsion, qui nous permet à dire que notre système 

travaille à la flexion plus qu’à la torsion. A cette effet, la partie ou l’arbre est fixé (appuis) est 

la plus sollicité qui interprète les résultats sur la réaction aux appuis. Les défaillances 

mécaniques détectées par l’analyse vibratoire indiquent que ces anomalies sont toutes 

produites sur cette zone d’appuis. C’est pour cette raison, qu’au départ nous avons envisagé 

de changer le diamètre de l’arbre aux niveaux des portées de roulements (figure 6-1). La 

portée de roulement est de diamètre 80 mm, donc on va l’augmenter à 90 mm (figure 6-2). Le 

maillage est présenté dans la figure 6-3 et ses caractéristiques sont indiquées dans le tableau 

6-3.  

 

 
Figure 6-1 : Modélisation du Déchiqueteur modifié. 

 

Figure 6-2 : Conditions aux limites sur le Déchiqueteur modifié. 
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Figure 6-3 : Maillage sur le Déchiqueteur modifié. 

Type de maillage Maillage volumique 

Mailleur utilisé:  Maillage standard 

Transition automatique:  Désactivé(e) 

Boucles automatiques de maillage:  Désactivé(e) 

Points de Jacobien 4 Points 

Taille d'élément 42.8518 mm 

Tolérance 2.14259 mm 

Nombre total de noeuds 20044 

Nombre total d'éléments 10944 

Tableau 6-3 : Informations sur le maillage du déchiqueteur modifié. 

6-4-2  Résultats de la simulation par Solidworks  et liste des modes propres:   

Nous avons illustré la simulation jusqu’à dix (10) modes propres, qui sont indiquées dans le 

tableau (6-4). A titre d’exemple, nous allons présenter les cinq premiers modes propres et 

leurs déformées modales, se présentent dans les figures 6-4 à 6-8, comme suit : 

 

 

Figure 6-4 : Premier mode de vibrations (torsion) à la fréquence de 103.88  Hz. 
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Figure 6-5 : Deuxième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 255.222  Hz. 

 

Figure 6-6 : Troisième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 255.429  Hz. 

 

Figure 6-7 : Quatrième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 493.349  Hz. 
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Figure 6-8 : Cinquième mode de vibrations (flexion) à la fréquence de 493.76  Hz. 

Tableau 6-4 : Liste des modes établis sur le déchiqueteur modifié. 

 

6-4-3  Interprétation des résultats de la simulation : 

Les résultats de la simulation numérique par Solidworks (analyse modale)  du système 

déchiqueteur ont été résumés dans le tableau 6-4.  

Le premier mode de vibrations représente le mode de torsion qui se manifeste à la fréquence 

de 103,88 Hz. Le deuxième et troisième mode de vibrations représente les modes de flexion, 

qui sont respectivement : 255,22 Hz et 255,43 𝐻𝑧. Le quatrième et cinquième mode, 

Fréquence No Rad/sec Hertz secondes 

1 652.7 103.88 0.0096265 

2 1603.6 255.22 0.0039182 

3 1604.9 255.43 0.003915 

4 3099.8 493.35 0.002027 

5 3102.4 493.76 0.0020253 

6 4531.1 721.15 0.0013867 

7 4536.3 721.97 0.0013851 

8 4548 723.83 0.0013815 

9 5409.6 860.97 0.0011615 

10 9583.4 1525.2 0.00065563 
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représente les modes de flexion aussi, se manifestent respectivement à : 493,35 𝐻𝑧 et 

493,76 𝐻𝑧.  

Il est à signaler, que ces modes propres se sont décalés en évolution par rapport à ceux 

déterminés sur l’ancien système, et c’est notre objectif de s’échapper le maximum possible 

des fréquences naturelles et d’éliminer les risques de coïncidence de ces dernières avec celles 

de fonctionnement de l’appareil. Donc, ces nouvelles valeurs sont proportionnelles aux 

nouvelles dimensions de l’arbre et le nouveau matériau proposé.  

 

6-5 Conclusion : 

L’examen de tous ces modes propres du nouveau modèle, nous permet de conclure que les 

fréquences propres de ces déformées modales avec celles du fonctionnement de l’installation 

ne se coïncident pas. A cet effet, et par les nouvelles mesures proposées, nous avons pu 

s’échapper aux résonances provoqués par ces fréquences propres et leurs coïncidence avec 

celles provoqué par les éventuelles défaillances, qui pourront surgir lors de fonctionnement 

de la machine. 

Ces résultats peuvent être améliorés dans le cas où le reste des solutions proposées seront 

réalisées. 

Enfin, nous avons pu atteindre notre objectif et répondre à nos préoccupations, qui visent à 

remédier aux problèmes rencontrés depuis la mise en marche du Déchiqueteur. 
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Conclusion générale 

Les machines tournantes sont soumises à des contraintes très importantes pendant leur 

fonctionnement, ce qui engendre des vibrations et des défaillances qui dans la plus part des 

cas ont les mêmes symptômes et images vibratoires.  

Dans ce travail, nous avons examiné le comportement vibratoire d’un système de 

transmission par courroies vers une ligne d’arbre, il s’agit d’un Déchiqueteur de cellulose. La 

machine présente des défaillances mécaniques sur la majorité de ses organes : des défauts de 

déséquilibre sur le rotor du moteur et sur le rotor du déchiqueteur, des défauts de roulement 

sur les paliers moteur et ceux du rotor du déchiqueteur et des défauts d’usure sur les portées 

de roulement de l’arbre portant le déchiqueteur. Ces défaillances ont provoqué des arrêts non 

programmés de la machine, en perturbant fréquemment le système de production. On utilise 

la méthode de l’analyse vibratoire, grâce à des outils de contrôle et de mesure de vibrations : 

l’analyseur de vibrations, MOVIPACK, avec le logiciel du suivi vibratoire et d’analyse 

spectrale XPR 300. Cette instrumentation permet d’établir des diagnostics vibratoires fiables 

et précis, voire un pronostic afin de prédire les futures pannes qui peuvent surgir lors de 

fonctionnement de la machine. De ce fait, nous allons éviter non seulement les surprises 

relatives au mauvais fonctionnement de l’installation, mais aussi augmenter sa disponibilité, 

et programmer les interventions sur cet équipement dès l’apparition des défauts mécaniques. 

Ce modeste travail comprend : 

- Le diagnostic de défaillances mécaniques apparaissant lors du fonctionnement du 

déchiqueteur, et ce par la technique de l’analyse vibratoire. On traite les images 

spectrales indiquant l’apparition d’un défaut principal, le déséquilibre des deux rotors 

du moteur et du déchiqueteur. Ce défaut provoque à son tour des défauts de roulement 

et de jeu sur les portées de roulement.  

- Une étude théorique statique et dynamique respectivement par la méthode de la 

résistance des matériaux et par l’analyse modale vibratoire de la machine. L’étude 

statique permet la vérification du modèle théorique aux contraintes de torsion, de la 

flexion et à la sollicitation composée torsion-flexion. On détermine les 

caractéristiques propres du système relatif à la machine défaillante. 

- La modélisation et la simulation numérique de la machine par le logiciel Solidworks. 

On déterminé les fréquences et modes propres du système.  

Les résultats théoriques, numériques et expérimentaux sont confrontés et montrent la bonne 

concordance entre eux. Aussi, nous avons détecté la coïncidence entre les fréquences de 

fonctionnement de la machine avec quelques fréquences propres qui peuvent mener à la 

destruction de quelques organes de l’installation : paliers et roulements lors de 

fonctionnement de la machine.  

De ce fait, nous avons proposé des solutions pour remédier à ces problèmes afin d’augmenter 

la disponibilité de l’équipement : l’utilisation d’un moteur de puissance élevée, au minimum  

55 Kw, avec régulateur de vitesse, changement de type de roulement portant le déchiqueteur 

et changement du type de la transmission de puissance. 
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Actuellement, la machine fonctionne avec des difficultés, non seulement les vibrations 

provoquées par ces défaillances mécaniques, mais aussi l’échauffement des paliers, où la 

température se propage vers l’arbre portant le déchiqueteur.  
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