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RESUME

Dans ce mémoire, on s’intéresse a 1I’étude de machines stratégiques et courantes
dans une chaine de production en Algérie. Elles nécessitent un contréle vibratoire
systématique, afin d’éviter leurs arréts intempestifs, augmenter leurs disponibilités et
programmer des interventions pour réparation dés 1’apparition des défauts qui peuvent
surgir en cours de fonctionnement.

La surveillance vibratoire est un indicateur réel de 1’état de la machine et de son
comportement .Elle permet d’anticiper et de prévoir d'éventuelles pannes et de prendre les
dispositions nécessaires pour s’approvisionner en piéces de rechanges.

L’analyse vibratoire aide non seulement a détecter et localiser avec précision les
défaillances mécaniques, mais aussi a controler la sévérité vibratoire lors de la réception
des équipements neufs.

Aujourd’hui, la maintenance conditionnelle par 1’analyse vibratoire des machines
tournantes présente plusieurs avantages techniques et économiques pour contribuer a la
réussite et au progres industriel et garantir les prévisions de I’entreprise pour un

programme donne.



ABSTARCT

It is proposed to conduct the study of strategic and machines common in a
production line in Algeria. They require a systematic vibration control to prevent their
untimely stoppages, increase their availability and program interventions to repair the
appearance of defects that can arise during operation.

Vibration monitoring is a real indicator of the state of the machine and its behavior. It
allows us to anticipate and predict potential failures and take the necessary steps to procure
spare parts.

Vibration analysis not only helps to detect and pinpoint mechanical failures, but also to
control the severity of vibration when receiving new equipment.

Today, condition for vibration analysis of rotating machines has several technical and
economic advantages to contribute to the success and industrial progress and ensure the

company forecasts for a given program.
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INTRODUCTION

Dans le monde industriel, les machines élaborent aujourd’hui les produits finis sans
intervention directe de I’homme. Le développement de 1’automatisation de la conduite des
machines pousse I’homme a quitter la scéne de la production. Sa place reste cependant
entiére dans la maintenance des matériels.

Face aux systémes automatisés, I’homme seul ne connait que peu de choses du
comportement et de la vie des machines qui fonctionnent quasiment sans son intervention

[Claude Pichot — président de I’AFIM ] [1].

Les détériorations des machines conduisent a leur indisponibilité d’ou une perte de
production, a des colts de maintenance importants, a des bruits et de vibrations (Normes
de plus en plus séveres). De ce fait, il est plus que nécessaire de procéder a leur
surveillance et au diagnostic [2].

Plusieurs méthodes sont utilisées dont I’analyse vibratoire des machines tournantes qui
permet de mieux percevoir les phénomenes dynamiques. Les mesures de vibrations et
I’analyse du signal ne nécessitent pas I’arrét des machines. Une maitrise de 1’analyse
vibratoire nécessite une connaissance des outils de mesure et une capacité a interpréter les
résultats du diagnostic [3,4 ,5].

La réparation de la machine se faisait lors de la constatation de la panne. Avec, L’entretien
des machines s’est amélioré en se basant sur la durée de vie des organes des ¢léments
constructifs de la machine et a leur remplacement a intervalles réguliers (entretien
systématique) et ceci grace a I’expérience des ingénieurs et des industriels. Le
remplacement est déterminé par le constructeur a base de constats et de statistiques.

L utilisation des machines difféere d’un milieu a un autre en fonction de I’exploitation de la
machine, I’entretien, I’humidité, la poussiére, 1’étanchéité, le graissage, la surcharge,...
Une panne peut survenir méme si la durée de vie des organes est connue. De nos jours,
avec la conception des logiciels et des méthodes de diagnostic des défauts de
fonctionnement des machines, I’industriel parvient a exploiter sa machine en un temps
maximum d'utilisation, avec une garantie de zéro (0) panne. Cette exploitation optimale se
fait, entre autres, par la surveillance des machines tournantes par 1’analyse vibratoire [6] et
la gestion de la maintenance a moindre co(t. Dans ce but, il est conseillé de :

- Ne pas stocker la piece de rechange et acheter au moment opportun.
- Localiser de la défaillance avec précision.
- Intervenir quand c’est nécessaire.

- Assurer la disponibilité de 1’outil de production.

Le but de ce présent travail est d’étudier quelques cas pratiques de machines industrielles
par la méthode d’analyse de vibrations. Les machines évoluent dans des milieux
caractérisés en particulier par des fluctuations de températures et d’humidité. Des
machines de type ventilateur extracteur de méme chaine cinématique mais de dimensions


http://www.01db-metravib.com/maintenance-predictive.5/l-analyse-vibratoire.1842/
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et & vocations différentes ont été considerées. Elles se trouvent dans des milieux différents
a savoir : un four, un séchoir, une chaine d’atomisage et une unité de dépoussiérage. Elles
représentent un type de machines tournantes utilisées dans les industries de process.

Ces installations présentent un défaut de déséquilibre qui est 1’origine des problémes qui
engendrent d’autres anomalies: défaut d’usure sur les paliers, défaut de roulement...
[7,8,41].

Le mémoire comprend :

e une partie théorique ou on modélise la machine assujettie a la surveillance vibratoire
en des modeéles analytique et numérique (logiciel CATIA) et
e une partie expérimentale consacrée a I’étude par diagnostics vibratoires. Elle comprend
des mesures et des analyses de spectres de vibrations prélevés sur les points
stratégiques de l'équipement par l'intermédiaire d'une instrumentation adéquate.
Ces deux parties du mémoire sont organisées en cing chapitres.

Le premier est une présentation de 1’évolution de la maintenance conditionnelle et
préventive, ses stratégies et ses apports. On présente aussi les différents indicateurs de
controle et de surveillance lors du fonctionnement d’une machine, en particulier les
indicateurs vibratoires ainsi que le matériel utilisable pour réaliser une chaine de mesures
de vibrations.

Le second chapitre aborde 1’étude de 1’analyse du comportement dynamique des
structures, pour extraire les caractéristiques propres de la structure (caractéristiques
modales).

Dans le troisieme chapitre, on présente la notion des vibrations et ses caractéristiques.

Le quatrieme chapitre, aborde I’étude et 1’analyse d’un systéme composé d’un rotor
rigide présentant un déséquilibre statique et dynamique.

Dans le cinquieéme chapitre, on s'intéresse a des cas pratiques de machines industrielles
disponibles dans des unités de production en Algeérie. On réalise plusieurs campagnes de
mesures et d'analyses de vibrations qui révelent la présence de défauts de balourd,
accompagnes par d’autres défaillances. On procede a des applications pour lesquelles on
calcule les parametres modaux et on détermine des grandeurs vibratoires a savoir :
déplacement, vitesse et accélération.

Les résultats obtenus sont validés et confrontés avec ceux de la théorie et de la
bibliographie.

On termine le mémoire par une conclusion genérale.
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CHAPITRE 1
INTRODUCTION A LA MAINTENANCE
CONDITIONNELLE ET PREVENTIVE

1-1 Evolution du concept de maintenance :

La surveillance par analyse de vibrations a considérablement évolué ces dernieres
années. Cette surveillance servait essentiellement a assurer la protection d’une machine
avant qu’elle ne subisse des dégradations importantes. Cette protection est assurée par le
déclenchement d’une alarme ou par I’arrét de la machine si I’amplitude de la vibration (le
plus souvent le deplacement relatif de ’arbre dans un palier) atteint des valeurs excessives
pour le bon fonctionnement. Elle donne naissance a une stratégie de maintenance : la
maintenance préventive conditionnelle.

Dans ce concept de maintenance, la surveillance doit permettre la détection précoce de
défauts et le suivi de leur évolution dans le temps. La détection des défauts a un stade
précoce offre la possibilité de planifier et de préparer les interventions nécessaires. Ces
interventions se font lors des arréts techniques de fabrication ou en provoquant des arréts
programmés en fonction notamment des impératifs de production.

La connaissance de la nature d'un défaut et sa gravité permet & I’ingénieur de
maintenance de prendre une décision d'ou la detection d’un défaut a un stade précoce le
suivi de son évolution présentent un grand intérét. 1l est en effet impératif, dans un
contexte industriel difficile ou la disponibilité de 1’outil de production, ’absence de stock
et la réduction des colts sont des objectifs stratégiques, de connaitre de maniére précise
I’état du parc de machines. La réponse a ces nouvelles exigences est du ressort du
diagnostic.

L'évolution du concept de maintenance préventive conditionnelle mene vers celui de

maintenance previsionnelle [9].

1-2 Les stratégies de la maintenance :

Jusqu'a ces dernicres années, I’entretien des machines et le remplacement des pieces

soumises a usure, pouvaient étre envisagés uniquement de deux manieres [10]:
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e [ attente de la casse (Maintenance Corrective) ou
e Le remplacement a intervalles réguliers (Maintenance Systématique).

Le controle préventif conditionnel par I’analyse vibratoire cible la connaissance de 1’état
réel de la machine a tout moment, prévient suffisamment tot de 1’apparition d’un défaut et
permet de suivre son évolution pour gérer la maintenance. On distingue trois stratégies de
maintenance préventive (figure 1-1) [9,11]:

- la maintenance préventive systématique,

- la maintenance préventive conditionnelle, (la maintenance prévisionnelle).

1-3 La maintenance conditionnelle ou prévisionnelle :

La mise en place une maintenance conditionnelle ou prévisionnelle reposant sur une
surveillance d’un niveau de fiabilité insuffisant revient a pratiquer une maintenance
corrective sans disposer de la logistique adaptée a cette forme de maintenance
(disponibilité permanente d’une équipe d’intervention, des pieces ou équipements de
rechange...).

Les fondements et la finalité du diagnostic et les moyens a mettre en ceuvre different
fondamentalement de ceux de la surveillance. Cependant, I’évolution des techniques
d’investigation et des outils de surveillance associée a I’amélioration considérable des
performances de la micro-informatique tendent a rapprocher ces deux fonctions clés de la
maintenance prévisionnelle que sont la surveillance et le diagnostic. Ces évolutions
techniques ainsi que le développement de I’intelligence artificielle devraient permettre
d’associer dans un méme systeme :

- Une unité (portable ou a poste fixe) d’acquisition multivoies, de prétraitement et de
stockage des signaux délivrés par différents types de capteurs (vibration, température,
pression, débit, puissance, ou courant €lectrique...).

- Une unité de traitement composée d’un logiciel de gestion des données et d’aide a
la décision pilotant automatiquement les traitements de signal et le calcul des

indicateurs nécessaires a la formulation automatique d’un pré diagnostic élaboré.

1-4 Les apports de la maintenance prévisionnelle [9,10]:

Ce type de maintenance permet d’assurer le suivi continu des machines en service dans
le but de :

- Prévenir les avaries graves et la casse.
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- Intervenir uniquement ou c’est nécessaire et justifié.
- Pratiquer la maintenance sur la base d’informations objectives.

Les avantages apportés par la maintenance prévisionnelle ou conditionnelle sont d’ordre
technique et économique:

LES STRATEGIES DE MAINTENANCE

MAINTENANCE
PREVENTIVE CORRECTIVE
révision et remise
en éfat déclenchees
par une panne
SYSTEMATIQUE CONDITIONNELLE
révision programmeée selon une périodicite révision programmee suite d [Evolution
définie, fonction de |3 durée de vie statistique dindicateurs de sunveillance
des pieces dusure et de la fiabilité
d'explaitation théarique recherchée

PREVISIONNELLE

Réwision progrmmée suite & un diagnostic précis de
[état dinstallation effectué en fanctionnement

Figure 1-1: Stratégies de maintenance [9].

Avantages techniques :

- meilleure connaissance de 1’état réel du parc machine.
- detection précoce des défauts et une diminution du nombre de pannes.

- Eviter les arréts intempestifs et espacer les interventions systématiques.
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- Diminuer les durées d’interventions.

- Meilleure planification des interventions de remise en état.

- Réduction des taux d’indisponibilité.

- Amélioration de la crédibilit¢ de la maintenance vis-a-vis de la
production.

- Fiabilisation de la production.

- Amélioration les approvisionnements en pieces de rechanges.

- Amélioration de I’image de ’entreprise.

Avantages économiques :

- Prolongation de la durée de vie du matériel.

- Réduction des colts de maintenance et de remise en état.

- Réduction des rebuts de fabrication et des pertes de production.

- Réduire les stocks de pieces de rechange.

- Réduction des montants des primes et franchises d’assurances.

- Réduction des pertes de matiéres et d’énergie

- Amélioration de la fiabilité de I’outil de production et de la sécurité du

personnel.

1-5 Technique de surveillance par maintenance conditionnelle [1,9] :

1-5-1 Notions d'indicateurs :

Le choix d’un certain nombre d’indicateurs est primordial pour la surveillance d’une
machine. Ce sont des paramétres ou des grandeurs élaborés lors du fonctionnement de la
machine. Par définition, un indicateur doit caractériser 1’état ou les performances d’une
machine de maniere a ce que son évolution dans le temps doit avoir une signification dés
I’apparition ou l’aggravation d’un défaut ou d’un ensemble de défauts. Parmi les
indicateurs , on cite : la température d’un palier, le taux de concentration dans le lubrifiant
de particules métalliques et leur spectre dimensionnel, le rendement mécanique ou
thermodynamique d’une machine, le bruit, le spectre ou la forme du courant d’alimentation

d’un moteur €lectrique, le taux de rebuts de fabrication ...

Le fonctionnement de tout dispositif comportant au moins une piéce en mouvement

s’accompagne de vibrations qui représentent les images directes des forces dynamiques
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provoquées par les organes en mouvement. Elles sont caractéristiques de 1’état de la
machine et constituent ce qu’on appelle sa signature vibratoire. Les prélevements et les
techniques de traitement des signaux vibratoires permettent de définir plusieurs
indicateurs de surveillance dont certains peuvent étre extrémement sensibles a 1’apparition
d’un défaut ou d’une anomalie et permettent sa localisation, voire méme I’identification de
sa nature, ainsi qu’au suivi de son évolution dans le temps sans effectuer le démontage.
L’analyse vibratoire est aussi dans le cadre de I’acquisition d’un nouvel équipement ou
de sa remise en état, ce qu’on appelle le controle de sévérité vibratoire:
- Pour un équipement neuf, I’interprétation spectrale des mesures vibratoires permet
la détection d’anomalies ou défauts de montage, pratiqguement indécelables par d’autres
techniques.
- Pour un équipement venant de faire I’objet d’une révision, elle permet de déceler un autre

comportement anormal susceptible d’induire un nouvel arrét intempestif.

On distinguer deux catégories d’indicateur : les indicateurs principaux et secondaires.

1-5-2 Les indicateurs principaux ou précoces :

IIs permettent la détection des défauts a un stade précoce et d’en suivre I'évolution. A cet
effet, les informations tirées des signaux émis par un équipement en fonctionnement
permettent de réduire d’une fagon remarquable le nombre d’arréts inopinés sur panne et de
planifier les interventions d’entretien le plus tard possible et uniquement quand cela
devient nécessaire en perturbant au minimum la fabrication, notamment en les intégrant,
dans la mesure du possible, dans les arréts techniques programmeés de production. Ceci se
traduit non seulement par la réduction des temps d’arrét des installations, mais il permet

aussi d’optimiser la gestion du stock de piéces de rechange.

1-5-3 Les indicateurs secondaires ou tardifs :

Pour ce type d'indicateurs, une évolution significative traduit déja des dégradations
avanceées et nécessite un arrét a breve échéance, voire immédiate de la machine.

Il serait cependant peu réaliste et grave de penser que la fiabilit¢é d’une surveillance

repose uniquement sur le traitement des informations détectées par des capteurs ou

véhiculées par un lubrifiant.
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La premiére forme de surveillance est I’inspection visuelle réguliere du parc
machines. C’est une partie intégrante de toute stratégie de maintenance - conditionnelle ou
prévisionnelle [10, 15].

Dans la majorité des cas vécus dans I’industrie, cette forme de surveillance permet
d’identifier les défauts potentiellement générateurs d’incidents graves a courte durée omis
par les autres techniques (thermométrie, thermographie, fuite de garniture...).

La fiabilité et le colt d’une surveillance en général dépendent non seulement de la
nature des techniques de surveillance appliquées, mais aussi du nombre et du choix
d’indicateurs associés a ces techniques, ainsi qu’a la périodicité de ces controles.

En résumé, la maintenance conditionnelle ou prévisionnelle fait appel a plusieurs
techniques de surveillance, on cite: l'analyse des vibrations, l'analyse des huiles, la
thermographie infrarouge, I'analyse des particules.

L’analyse vibratoire représente la majeure partie des techniques utilisées par la
maintenance conditionnelle (figure 1-2). Le traitement des signaux vibratoires permet de
déceler ou d’identifier la totalité des pathologies susceptibles d’affecter un équipement
industriel. Les autres indicateurs de surveillances jouent souvent un réle complémentaire

important dans la décision d’arréter une installation.

MARCHE EUROPEEN SURVEILLANCE
CONDITIONNELLE

SURVEILLANCE VIERATOIRE

AUTRES TECHNIQUES :

o,
24 % 76 %
- Surveillance continue

- Analyse d'huile. 48.30 %

- Analyse des particules.
- Analyse magnétique.

. - Surveillance périodique
- Thermographie. p a

21.50 %

- Analyse spectrale
6.20 %

Figure 1-2: La surveillance conditionnelle dans le marché européen [10].

1-6 La vibration, outil de surveillance et de maintenance prédictive des machines :

Toute machine comporte des pieces en mouvement qui exercent des efforts sur sa

structure et engendrent des déformations. Ces déformations et ces efforts, varient au
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rythme du mouvement et se traduisent par des déplacements de la surface de la structure
par rapport a elle-méme d'ou l'apparition de vibrations [2,14].

La vibration n’est pas directement 1’image mais le résultat de I'effort sur la structure. Elle
est fonction de Ieffort et de la structure (figurel-3) et peut é&tre caractérisée
indifféremment par 1'un des paramétres suivant: le déplacement; la vitesse et

I'accélération.

Le capteur utilisé est I’accélérométre qui délivre un signal directement proportionnel a
I’accélération mais par traitement il est facile de remonter a la vitesse et au déplacement.
Certains appareils de mesure permettent de suivre 1’un ou 1’autre de ces paramétres.

Si nous examinons un spectre type prélevé sur un déchiqueteur de papiers d'une usine
de production de produits d’hygiénes, nous constatons qu’en vitesse il est relativement
homogene, ¢’est-a-dire, que les diverses raies ont des amplitudes du méme ordre dans tous
les domaines de fréquence (figure 1-4). Par contre, par suite du filtrage associé a
I’intégration (passe - bas) ou a la dérivation (passe - haut), nous constatons que les basses
fréquences sont favorisées en déplacement et les hautes fréquences en accélération.

Suivant la nature du phénomeéne a observer (plage de fréquences) on utilisera le parameétre
la mettant le mieux en évidence. Nous pouvons considérer trois domaines de fréquences :

e f <100 0u200Hz pour le déplacement ;
e f <1000 ou 2000 Hz pour la vitesse ;

e f >1000 0ou2000 Hz pour I’accélération.

Effets
bruits et Vibrations

—

Informations sur Efforts
et Structures —
—_—

Figure 1-3: Suivi d’état d’un dispositif [10].
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Figure 1-4 : Spectre de vitesse sur une bande de fréquence 500 Hz — Peigne de raies
espaceées a la fréquence fondamentale de 50 Hz.

1-6-1 Composition d’une chaine cinématique [10].

Le signal vibratoire est un signal dynamique tres riche, il est constitué par un grand
nombre de composantes dans un large domaine de fréquences, ce qui ne permet pas de
I’exploiter directement. Toute chaine de suivi vibratoire comporte trois fonctions : le

prélévement de I’information, le conditionnement du signal et le traitement (figure 1-5).

B

i

Conditionnerment

~ N
N A

T
|
| | |
| | .
Traitement
Exploitation T

Figure 1-5: Chaine de suivi vibratoire
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1-6-2 Intérét pratique de I’analyse spectrale [1].

Toute anomalie affectant une machine tournante se traduit par des vibrations dont les
fréquences correspondent aux fréquences d’apparition des forces qui les générent et a leurs
harmoniques (multiples des fréquences d’apparition). La connaissance de la chaine
cinématique de la machine permet d’identifier et/ou de localiser I’origine de 1’anomalie.

Un spectre est un graphe dans le quel sont représentées les amplitudes et les frequences
de toutes les composantes vibratoires ¢lémentaires induites par le fonctionnement d’une
machine. Chaque composante est représentée par un segment vertical appelé raie dont
I’abscisse représente la fréquence et 1’ordonnée, 1’amplitude.

Exemple 1-1 : Vis d’ Archiméde de la Figure 1-6

La figure 1-6 représente une Vis d’Archimede disponible dans une station d’épurage des
eaux usées ( Baraki Algérie ). Le spectre obtenu par prises de mesures de vibrations sur le
réducteur est donné sur la figure 1-7. Nous notons qu’un pic de faible amplitude de 0.055
mm/s dont la fréquence est de 25 Hz (1500 tr/min) correspond a la fréquence de rotation du
moteur ou du premier arbre (curseur C1), comme I’indique la figure 1-7. Une
augmentation notable de I’amplitude de cette composante traduirait une anomalie au
niveau de cette ligne d’arbre, vraisemblablement un déséquilibre.

De méme un pic a 50 Hz, (deux fois la fréquence de rotation — curseur C2), correspond a
I’harmonique de la fréquence d’apparition 25 Hz. Il est représentatif d’un défaut d’usure a
1’état précoce au niveau de la portée de roulement dans le palier moteur N°02. Ce défaut
peut engendrer un défaut électromagnétique dans le cas ou il y a apparition d'un pic a 100
Hz correspondant a deux fois la fréquence du courant d’alimentation.

Le pic a 322,5 Hz (curseur C4) correspond a la fréquence d’engrénement du premier train
d’engrenages (fréquence d’engrénement = nombre de dents x fréquences de rotation de
I’arbre correspondant). 1l est de faible amplitude de 0.286 mm/s. A ses harmoniques
correspondent les composantes C8 et C12 relatives aux fréquences 642,5 Hz et 966 Hz et
ayant des amplitudes de 0,130 mm/s et 0,144 mm/s respectivement. Les pics C4 et C6 de la
fréquence d’engrénement C5, sont modulées a la fréquence de rotation 25 Hz (Fréquence
de rotation d’entrée réducteur, qui est la méme que celle du moteur, car les diameétres des
poulies motrice et réceptrice sont égaux). Les pics C7 et C9 de I’harmonique C8, sont
modulées aussi a la fréquence de 25 Hz. Ces résultats nous permettent de statuer sur 1’état
du premier train d’engrenages et sur les autres organes reliant ce train. Ainsi, on confirme
la présence d’un défaut d’engrénement engendré par un léger jeu sur la portée de

roulement dans le palier portant la ligne d’arbres du pignon d’attaque du réducteur.
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Remarque: les curseurs C1, C2.... Sont indiqués sur le spectre de Figure 1-7.

Exemple 1-2 : Ventilateur d’aspiration d’air chaud d'une cimenterie figure 1-8
Un pic C1 d’un niveau de 0.419 mm/s a la fréquence 16.25 Hz (/975 tr/min ) correspond a
la fréquence de rotation du moteur ou de la ligne d’arbres portant la roue du ventilateur
(figure 1-9). Cette augmentation de ’amplitude de cette composante traduit la présence
d'une anomalie au niveau de cette ligne d’arbres, elle est relative a un déséquilibre du rotor
moteur ou du rotor portant la turbine.
Le pic C2 a 33,75 Hz d’amplitude de 0.877 mm/s (02 fois la fréquence de rotation)
représente 1’état d’alignement entre 1’arbre moteur et celui de la turbine. Notons que
I’amplitude de ce pic est presque deux fois supérieure a celle de C1. On confirme la
présence d’un mauvais alignement entre les deux arbres sus cités.
De méme, un pic C4 a 100 Hz (02 fois la fréquence du courant d’alimentation), montre la
présence d’un défaut électromagnétique. Pour cette campagne de mesures de vibrations
I’amplitude de cette composante est faible (0,330 mm/s), mais il se pourrait qu’elle évolue.
Ces exemples montrent la densité des renseignements qu’on peut tirer de 1’analyse d’un
spectre [16]. L’interprétation d’un spectre méne a de renseignements concernant les
conditions de fonctionnement et la cinématique de la machine. On peut citer :

e La marque et le type des moteurs, le nombre de pales du ventilateur ;

e La marque et le type des roulements; le type d’accouplement et le nombre de dents;

e Le diamétre des poulies, la longueur et le nombre de courroies ; Le nombre de

dents des engrenages et leurs diameétres ;...

Reducteur
1 ACCOUPLEMENT
== ~
SORTIE
om—— 0
Moteur
8

VIS D"ARCHIMEDE N°03

Schema cinematique et points de mesures de vibrations

Figure 1-6 : Exemple d’un cas pratique — VIS D’ARCHIMEDE
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Fréquence Hz | Niveau ( mm/s) Interprétation

25 (C1) 0,055 Rotation du moteur ( fréquence fondamentale )

50 (C2) 0,050 Usure sur le palier moteur
2975 (C4) 0,124 Modulation de la fréquence d’engrénement
322,5 (C4) 0,286 Engrénement du premier train d’engrenage
3475 (C6) 0,100 Modulation de la fréquence d’engrénement

Figure 1-7 : Exemple d’interprétation d’un spectre sur un réducteur — Présence d'un défaut
d'engrenement du premier train d'engrenages, avec un défaut d'usure sur le palier d'entrée

réducteur.

VENTILATEUR SP 02 ‘ ?

o —

Moteur

Accp

Turbine
Schema cinematigque et points de mesures de vibrations

Figure 1-8 : Exemple d’un cas pratique — Ventilateur d’aspiration Four

dans une cimenterie.
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16,25 (C1) 0,419 Rotation du moteur (fréquence fondamentale)
33,75 (C2) 0,877 Alignement moteur — ligne d’arbre turbine
66,25 (C3) 0,230 Alignement moteur — ligne d’arbre turbine

100 (C4) 0,330 Défaut électromagnétique

Figure 1-9 : Exemple d’interprétation d’un spectre sur un Ventilateur d’aspiration Four

dans une cimenterie — Présence d'un désalignement des deux arbres (moteur et turbine ).

1-6-3 Notions de modulation [1].

Certains défauts peuvent se manifester par deux types de modulations : la modulation

d'amplitudes et celle des fréquences

1-6-3-1 Modulation d’amplitude :

Un organe de machine peut étre soumis a des efforts dont I’amplitude varie de maniere
périodique. C’est le cas des efforts d’engrénement d’un réducteur, qui augmentent et
diminuent a chaque tour de I’arbre si ce dernier est excentré ou déformé.

L’effort principal d’engrénement est modulé a chaque tour par 1’effort supplémentaire

imprimé par la déformation de I’arbre qui modifie le jeu d’engrénement et la pression
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exercée sur chaque dent en prise. L’amplitude du signal vibratoire induit par I’engrénement

est une fonction périodique du temps. On dit alors que ce signal est modulé en amplitude.

1-6-3-2 Modulation de fréguence :

Des jeux d’accouplement et de clavette, des écaillages de denture, des ruptures de barres
du moteur,... entrainent des variations de la vitesse de rotation instantanée des lignes
d’arbres et, donc, des variations de fréquences des composantes caractéristiques liées a ces
derniéres (fréquence de passage des encoches, fréquence d’engrénement, fréquence
d’accouplement,...). Les fréquences de ces composantes deviennent des fonctions
périodiques du temps. On dit que ces composantes sont modulées en fréquence.

Les informations apportées par ces modulations sont importantes pour la formulation d’un

diagnostic. Leur décodage nécessite des techniques de traitement du signal spécifiques [1].

1-6-4 Suivi vibratoire :

Pour effectuer une chaine de mesure des vibrations, il faut passer par les étapes suivantes :
1- Transformer les vibrations mécaniques en un signal électrique : c’est le role du capteur.
[33] . Le signal délivré peut étre exprimé a I’aide des grandeurs suivantes :

e La tension électrique (en mV/g, mV/um,...) pour les capteurs de tension.

e La charge électrique (en pC/g) pour les accélérometres piézoélectriques.
L'accéléromeétre piezoélectrique [17].est considéré comme le meilleur capteur disponible
pour les mesures de vibrations absolues (Annexel).Mais, il y a différents types de capteurs.
2- Amplifier le signal de sortie du capteur pour le rendre exploitable et transportable : ¢’est
le role de préamplificateur.

3- Intégrer le signal. Ceci permet de transformer les accélérations mesurées avec un
accélérometre, en vitesse ou déplacement, ou encore les vitesses mesurées avec un
vélocimetre, en déplacements.

4- Limiter la plage de fréquence du signal : c’est le role des filtres passe-haut ou passe-bas
a fréquences de coupure ajustable ou non. Cette opération permet de concentrer 1’étude sur
une plage de fréquence bien déterminée.

5- Amplifier de nouveau le signal obtenu pour le transmettre soit a un appareil de détection
et affichage en mode global, a un convertisseur analogique/numérique, a un analyseur de
spectre ou a une unité de stockage pour un traitement différé des signaux.

Le matériel utilisé pour réaliser ces différentes étapes, est constitué par des capteurs de

vibrations et des appareils d’analyses et de surveillance vibratoire.
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CHAPITRE 2
ANALYSE DU COMPORTEMENT DYNAMIQUE DES STRUCTURES [18, 42,43]

2-1 Omniprésence des vibrations :

Depuis longtemps, on conscience de I’importance des effets des vibrations et des chocs
mécaniques sur la vie des structures et sur le bien-étre et la santé des individus. Les
vibrations sont généralement la cause de I’imprécision dans la fabrication des pieces
mécaniques, d’usures prématurées et de fatigue des composants, machines ou installations.
Aussi, les vibrations sont parfois provocatrices de 1’inconfort et de la fatigue des usagers
de véhicules ou d’engins, amenant a des risques de la sécurité de conduite. Parfois elles
jouent un role actif dans certains équipements pour lesquels la source de vibrations est
nécessaire pour remplir une fonction donnée.

A cet effet, dans tout projet de conception, il est primordial de se préoccuper des
problémes de vibrations, ainsi I’expérience montre méme qu’une modification constructive
mineure peut parfois provoquer une amplification dangereuse des vibrations dans une
structure. Il est trés important d’identifier les sources de vibrations, de pouvoir analyser

leurs effets sur le reste de la structure et de rechercher les possibilités de leur atténuation.

2-2 ldentification des structures :

Les concepteurs reconnaissent I’importance de la mécanique vibratoire pour la prédiction
du comportement dynamique des structures. Le progres de I’informatique permet de une
approche rationnelle de la conception et de I’optimisation des systeémes mécaniques.

Aussi, il est a signaler que I’interaction du domaine expérimentale avec la modélisation
numérique a crée ce qu’on appelle I’identification, le recalage ou I’adéquation d’une

modélisation numérique qui permet d’affiner correctement le modele numérique.

2-3 Systémes continus et systemes discrets linéaires :

Les systemes continus [18] sont composés de masses réparties et déformables, ainsi que
d’¢léments ¢lastiques et dissipatifs continus et li€és en général directement aux propriétés
constitutives des masses associées. Ils sont considérés comme étant formés d’une infinité

de particules ou éléments infinitésimaux et possédent un nombre infini de degrés de liberté
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donc un nombre infini de coordonnées généralisées. lls présentent une infinité de
fréquences et de modes propres. Leur réponse dynamique a une excitation extérieure est
obtenue par superposition d’une infinité de contributions modales. Le comportement des
systémes continus est décrit par un systéme d’équations aux dérivées partielles ou
équations intégrales associés a des conditions aux limites en espace et en temps, alors que
le comportement d’un systéme discret est représenté par un systéme d’équations
différentielles ordinaires[18] .
En dynamique des structures, et dans la plus -part des systemes dynamiques, les solutions
exactes pour les réponses (déplacements, vitesses ou accélérations) sont difficiles et parfois
impossibles a obtenir. L’étude est alors remplacé par une approximation du modele continu
par un modele discret, le passage du systéeme continu au systeme discret souleve toujours la
question de la précision de ’approximation effectuée (figure 2-1). La discrétisation
géométrique du systéeme étudié est un processus de découpage spatial en éléments
infinitésimaux. Les techniques numériques d’extraction pour I'analyse dynamique en
régime libre (modele modal) n’est possible qu’avec la connaissance des caractéristiques
propres (caractéristiques modales) du systeme et qui sont représentées par :

e Les fréquences et modes propres ;

e Les coefficients d'amortissements modaux.

Ceci passe par une analyse modale [18, 20, 21,42] aussi bien théorique pour le calcul
des parameétres modaux (fréquences et modes propres) du systeme qu'une analyse modale
expérimentale pour la détermination de la matrice de transfert ou la fonction de réponse
fréquentielle. Mathématiquement, 1’analyse modale consiste a élaborer des problemes aux
valeurs propres, eux méme construits a partir des équations du mouvement. Les méthodes
d’analyses modales se divisent en deux grandes familles opérant dans le domaine temporel
et dans le domaine fréquentiel. L’analyse modale théorique et expérimentale est une étude

préalable a toute étude dynamique avant d’entamer 1’analyse des structures.

Approximationr
_

Systéme
discret

B ————
Simulation

Figure N° 2-1: Systéme continu et discret.
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2-4 Formulation du comportement vibratoire des systémes discrets :

2-4-1 Coordonnées genéralisees [19]:

Les approches essentielles qui souvent permettent d’établir les équations de mouvement
des systemes mécaniques sont :

e Le principe d’équilibre dynamique de D'Alembert.

e Le principe de déplacement virtuel (ou travaux virtuels).

e Le principe de Hamilton (principe énergétique ou variationnel).
Le principe des déplacements virtuels et le principe de Hamilton conduisent aux équations
de Lagrange. En mécanique analytique, on utilise les coordonnées cartésiennes, sphériques
ou polaires pour déterminer la position du systéme a I’instant ( t ) donné. On peut choisir
d’autres grandeurs indépendantes les unes des autres : @, 0,, G5 -...... ,q, ,qui déterminent
la position du systéeme discret a un instant donné, exemple : angle, vitesse,..etc, et qui
décrivent son mouvement. Le nombre de ces variables indépendantes représente le nombre
de degrés de liberté du systéme, et dans ce cas on parle de coordonnées généralisées. Les

équations de mouvement sont souvent établies sous termes de coordonnées généralisées.

2-4-2 Equation de Lagrange dans le cas général [19]:

Les équations de Lagrange décrivant le mouvement général d’un systéme dynamique

dissipatif (non conservatif) a n degrés de liberté, donc ayant n coordonnées généralisees g,

sont :
d( oL oL oD .
—|—|-—+—==0Q ;(i=1,223,...n). 2-1
it [ % ] 0 O ( n) (2-1)
L=T" -V (2-2)

Ou, L : LeLagrangien. ;T  :L’énergie cinétique. V : L'énergie potentielle. ;
0; : Les vitesses généralisées et
Q, : Fonction qui dépend du temps en général, elle représente toute autre force non

conservative

Les forces généralisées non conservatives sont obtenues a partir de 1’expression du travail
_ n
virtuel : W =>"Q e, (2-3)
i=1

Avec : &, - Déplacement virtuel généralisé.
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Les équations de Lagrange (2-1), représentent un systeme de n équations différentielles
ordinaires non linéaires de second ordre. Pour résoudre ce systeme, on a souvent recours a
des méthodes de linéarisation. La résolution analytique de systemes d'équations

différentielles non linéaires est laborieuse.[24].

2-4-3 Analyse dynamigue du comportement des structures :

Les equations régissant le mouvement d'une structure ( systeme linéaire) dans le cas

général se présentent également sous la forme matricielle par [18, 21, 24] :
[M]e{aj+(Cl+[G]e fa}+ (K]+[H]+[PD e {a} = Q) (2-4)

Avec : [M]= [mij]: [MT : Matrice de masse ou d’inertie symétrique. (2-5)

[C] = [Cij] = [C]T : Matrice d’amortissement visqueux (linéaire). (2-6)

Ils existent de différents types d’amortissement, on cite :L’amortissement visqueux ( dit :
linéaire, proportionnel ), I’amortissement structural ( interne , non linéaire ) ,

I’amortissement de coulomb ( frottement sec, non linéaire ).

[K]=[K,]=[KT : Matrice de rigidité (Raideur). (2-7)
[G]= [gij] —=—[G]' : Matrice gyroscopique ou de Coriolis, antisymétrique.

[G]=[F] -[F] (2-8)
Ou: [Fl= lfijJ
[H]=|h,]=—[HT :Matrices associées aux forces non conservatives, ne dérivant pas
d'un potentiel (matrices circulatoires ou rotatoires).
[P] : Matrice d’accélération centrifuge, antisymétrique, liée a la vitesse variable d’un

systeme tournant ( @ = 0 ). Si le systeme tourne a une vitesse constante,

alors : [P] est nulle.

Selon la présence ou non de I’une des matrices [M],[C], [K], [G] , [P], ou [H] , 0N
définit le comportement dynamique du systéme. On observe plusieurs régimes, a savoir :
e Systeme conservatif gyroscopique.
e Systeme conservatif non gyroscopique.

e Systeme dissipatif gyroscopique.
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I est & signaler que la présence des deux matrices d’inertie[M |, et de rigidité [K] est

indispensable pour que le systéeme soit qualifié de vibratoire.

Les matrices sus citées sont connues, si et seulement si on connait les formes quadratiques
des fonctions: T,, T,, T, ,D" etU .

T, :est un terme qui ne dépend que des coordonnées généralisées g; et dutemps (t), tel
que . To* =To*(int)

T, : est1’énergie cinétique en fonction de vitesses quadratiques g, , G, . Elle est donnge

*

s zmij.qi °(;

par larelation: T,

N |-

n
i=1 j=1

T, : est une fonction linéaire des vitesses généralisées associées aux forces de type

n

coordonnées gyroscopiques, exprimée par la relation suivante : T, = Z f,eq;
j=1

D : représente la fonction de dissipation de Rayleigh, c’est une énergie liée a la force

d’amortissement. Elle est donnée par la relation suivante :

1 n n
D=5°ZZCu°qa°qj

i-1 j=1

Avec : C;; = C;;: Coefficients d’amortissement symétriques .

L’ énergie potentielle : U =V —TO*

2-5 Analyse modale théorigue :

Toute analyse de comportement dynamique d’une structure commence par une analyse
modale c’est-a-dire en régime libre. Pour prévoir est comprendre le comportement d’une
structure, il est indispensable de connaitre ses parametres modaux. Les informations
modales sont egalement nécessaires en identification des structures lors de la validation
d’un modéle numérique par rapport au modéle expérimental équivalent [18, 22].

Si les caractéristiques modales d’une structure sont disponibles, alors, il est possible de
résoudre les équations différentielles régissant son comportement dynamique dans la base
modale des modes propres préalablement extraits. En pratique, I’analyse modale d’une
structure ou d’un dispositif mécanique peut étre souvent limitée a 1’étude de son régime

libre conservatif. Cette simplification, justifiee par la faible influence des amortissements
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sur les pulsations propres, facilite en outre les développements mathématiques de méme
que les calculs numérigues. Dans ce chapitre nous verrons essentiellement les propriétés
des parametres modaux des systemes conservatifs (non -amortis), et des systemes amortis,

cependant, deux cas sont envisages : Systeme conservatif et systeme dissipatif

2-5-1 Systéme conservatif :

2-5-1-1 Définition du probléme aux valeurs propres :

On suppose que le systeme discrétisé soit immobile (non gyroscopique, coincidence des
repére lié et fixe), et en négligeant I'amortissement de type visqueux

( [C] =0), I’équation matricielle (2-4) pour un régime libre prend la forme suivante :
[M]e {6i(t);+ [K]e {alt); =0 (2-9)
Ou [M] et [K] désignent les matrices globales réelles de taille (nxn) de masse et de
rigidité symeétriques et définies positives.
M]=[MT e et [K]=[K] e®
{a(t)} représente le vecteur des coordonnées généralisées, dépendant du temps.

L’expression (2-9) est un systéme d’équations différentielles ordinaires couplées du
second ordre. Les solutions recherchées de cette équation, aprés des considérations
physiques et mathématiques aboutissent a la solution du systéeme qui peut étre exprimée en

fonction de quantités réelles, sous la forme :

) = zc e cos(,t— 6, )o W} (2-10)

En terme de mécanique des structures, {‘Pr} est le vecteur propre de rang r du systeme et
o, est la pulsation propre associée, mesurée en radians par seconde (rd/s), alors que qr(t)
est le mode propre élastique de rang r a amplitude de référence C_ et déphasage 6. . En

terme d’algébre linéaire, les paires ( A, {¥,}), ( r =12....n ) sont les valeurs et vecteurs

propres correspondant au problémes aux valeurs propres généralisées, ou : A, = ,”.

2-5-1-2 Orthogonalité des modes propres de vibrations [18]:

L’orthogonalité des vecteurs modaux et des modes propres d’une structure constitue une

propriété fondamentale. Elle permet de montrer leur indépendance linéaire et elle revét une
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grande importance dans la formulation générale de la solution du régime libre ou forcé du
systeme.

Pour pouvoir démontrer cette propriété, considérons d’abord le cas de deux pulsations
propres distinctes (differentes o, # ;) , et w; correspondant aux vecteurs propres
respectifs {‘P,} et {\PJ} et écrivons la relation matricielle qui représente un probleme aux
valeurs propres pour ces deux valeurs :

Pour le mode i : A e[M]e{¥ }=[K]e{¥} (2-11)
Pour le mode j : A oMoy, f=[K]e ¥, | (2-12)
La premiere relation d’orthogonalité des vecteurs modaux s’écrit :

] o[M]eiw,}=0 (2-13)

La seconde relation d’orthogonalité des vecteurs modaux :

{#) o[K]ef¥ }=0 (2-14)

En multipliant les deux relations ( 2-13) et ( 2-14 ) respectivement par les fonctions

temporelles (e%' ) et (e*" ), ’orthogonalité des vecteurs modaux, d’aprés la définition

(2-10), peut étre étendue aux modes propres de la structure :
{af ¢[M]efgj=0 (2-15a)

{a) o[K]efg,j=0 (2-15 b)

Ces expressions montrent que le produit scalaire, pondéré par les masses ou les rigidités,
de deux modes propres de rang différent (i) et (] ), est nul. En terme énergétique, on peut
dire que le travail virtuel des forces d’inertie et des forces élastique d’un mode donné, lors
de déplacement selon un autre mode, est nul.

Pour (1= ]), les formes quadratiques ( 2-13) et ( 2-14) ne sont pas nulles, et deviennent :
W eMef¥ = et {¥) o[K]e{¥ =7 (2-16)

Avec: i=j=k=123,........ n

Ces deux quantités mesurent respectivement la contribution du mode ( k ) a I’énergie

cinétique donnée par la premiere relation (2-16)), et a 1’énergie de déformation donnée par

la seconde relation ( 2-16 ), on les appelle :
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4, - Masse modale ou généralisée du mode k .

7, - Rigidité modale ou généralisée du mode k .

On demontre que la pulsation propre (o = \/Z) associee au mode propre de rang (i) est

égale a la racine carrée du rapport entre la rigidité modale et la masse modale, ¢’est-a-dire :

o =4 = \/Z (2-17)
H;

Comme les modes propres et par conséquent les vecteurs modaux ne sont définis qu’a un
facteur prés, il est possible de choisir n’importe quelle technique pour fixer la norme des
formes propres. En dynamique des structures, on choisit souvent de normer par rapport a la
matrice de masses, c’est la méthode la plus largement répandue qui rend les masses

géneralisées g (i =1,23,....n ) unitaires. Par ce choix, les conditions d’orthogonalite

deviennent des relations d’orthonormalité.

Remarque : le rapport de la rigidité modale et la masse modale du rang (i = j = k) est

connu sous le nom quotient de Rayleigh, tel que :

R(¥, =2 = 02 (2-18)
Hy

Pour un systéme masse ressort a un degré de liberté, on aboutit a la relation :
w, =— (2-19)

Les propriétés d’orthonormalité reliant les caractéristiques structurelles ([M ] , [K] ), aux
caracteristiques modales ({CI)k } o, ) peuvent étre explicitées par les relations matricielles :
[@] o[M]e[@]=1] (2-20a)
[@] o[K]e[@]=[A] (2-20b)
Avec : [®] : Matrice modale ou matrice des vecteurs modaux de taille ( nxn).
[A] : Matrice spectrale ou matrice des valeurs propres ou des fréquences propres,
est une diagonale de taille ( nxn).
[1] : Matrice identité de taille ( nxn).
Le systéme physique est représenté par les caractéristiques mécaniques [M] et [K]. Ce
pendant le systeme mathématique est représenté par les caractéristiques modales [CD] et

[A]. On montre que dans le cas de fréquences propres multiples (cas de systeme dégénéré )
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ou deux ou plusieurs fréquences sont égales, les relations d’orthogonalité et par la suite les
propriétés d’orthonormalité , sont valables et en particulier pour les modes de corps rigides
( plusieurs fréquences propres nulles ) ( pas de deformation ), dans ce cas on parle de [25].

Orthogonalisation de Gram-shmidt.

2-5-1-3 Décomposition modale (spectrale) [18,23, 27,40]:

Il'y a un résultat important li¢ a 1’orthogonalité des formes propres qui est la

décomposition spectrale d’un vecteur quelconque dans la base modale du systeme. Comme
les vecteurs modaux élastiques et éventuellement rigides de la structure sont linéairement

indépendants, ils forment une base dans laquelle un vecteur arbitraire {u} peut étre

exprimé selon la combinaison linéaire. On aboutit a:

fu}=[@]e[o] s[M]efu} =3 (@ }e @, s [M]e fu}= > (@, s [MJu})e o} (2:21)

i=1 i=1

ou{®,} (i=123,.....n) sont les modes propres orthonormés
{c}={c..c,,c,...., ] est un vecteur de coefficients réels représentant les coordonnées du

vecteur {c} dans la base propre [¥] des vecteurs modaux {¥,

Appelée quelque fois Théoréme d’expansion, cette décomposition revét une importance
toute spéciale dans certaines méthodes numériques d’extraction modale et dans la

résolution par superposition modale du régime forcé du systeme.

2-5-1-4 Projection dans la base modale :

La projection dans la base modale permet de découpler les équations du mouvement par
diagonalisation des matrices structurelles [M] et [K]. C’est la théorie de base de I’analyse

modale théorique, ceci peut se faire, en prenant 1’équation du mouvement (2-9) pour les

systémes conservatifs, et en posant :
{a(®); =[] {P1)} (2-22)
ou {q(t)} sont les coordonnées généralisées exprimées dans la base modale [¥].

On remplace la relation ( 2-22) dans 1’équation de mouvement ( 2-9 ), on obtient :

[M]e[¥]e {B(0)}+[K]e[#]s (P(1)} = 0 (2-23)
Et en multipliant les deux membres de cette expression par [‘P]T ,onaura:
[#T o [M]e[w]e B0)}+[¥T o [K]s [¥]e {P(t)} = 0 (2-24)

D’aprées les relations d’orthogonalité qui peuvent s’écrire sous formes matricielles :
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[#] e[M]e[¥]=[u] = diag ( s, st 18,) (2-25 a)

[#] e[K]e[W]=[y] = diag ( 11,7570 ) (2-25h)
En tenant compte des relations (2-25), I’expression (2-24) devient :

[u]s {P0)}+ (7] {P)} =0 (2-26)
Exemple : pour un systéme a trois ( 03 ) degrés de liberté ( n=3 ), I’équation ( 2-26 )
s’écrit :

w 0 0] [R| [n 0 0] (R

0 u, O|ePt+|0 7 O0|eiP =0 (2-27)
0 0 |53 0 0 7 P,

Apreés la multiplication matrice- vecteur, on obtient le systéme d’équations suivant :
P +yeP =0
HoP,+y,eP, =0 (2-28)
/13°|53+73'P3 =0
D’aprés le systéeme d’équations (2-28), I’expression (2-26) prend la forme :
uk.lsk"'j/k.Pk:O (2-29)
L’équation de mouvement (2-9) correspondant au systéme a n degrés de liberté peut se
transformer a I’équation (2-29) correspondant a n systémes a un (01 ) degré de liberté, en

exprimant les coordonnées généralisées {q(t)} dans la base modale [\].

2-5-2  Systéme dissipatif :

Si le solide considéré conservatif est rendu dissipatif par un mécanisme d’amortissement
interne ou externe de type visqueux, son comportement en régime libre, lorsque le corps
est admis non tournant, est régi par les équations :

[M]e {ei(t)}+[C]e {a(t)}+ [K]e {alt)} =0 (2-30)

Ou [M], [C] et [K] dénotent respectivement les matrices de masse de taille (nxn ),
d’amortissement et de rigidit¢ du modele discrétisé, alors que {q(t)} représente les vecteurs

des n degrés de liberté des coordonnées généralisées, les trois matrices structurelles sont
symétriques et definies positives.

Dans le cas général, la matrice modale [¥] ou [®] ne diagonalise pas la matrice
d’amortissement [C], c'est-a-dire le systeme d’équations différentielles (2-30) ne peut étre
découplé que si la matrice d’amortissement vérifié la condition :

[Cle[M]"e[K]=[K]e[M]"s[C] (2-31)
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La matrice d’amortissement [C] est conditionnée par la répartition des inerties [M ] et des
raideurs [K] Donc la présence de la matrice d’amortissement rend plus difficile I’analyse

du comportement dynamique, ceci conduit a émettre des hypotheses simplificatrices sur
I’amortissement.

Dans le cas ou la matrice des pertes [C] est par hypothese de la famille des amortissements
proportionnels et peut se mettre sous la forme [26] :

[C]=a[M]+ K] (2-32)
Ou « et S sont des constantes déterminées expérimentalement.

Si par hypothese, le systeme est faiblement amorti, alors physiquement cohérent avec
I’adoption d’une matrice d’amortissement diagonale dans la base modale du systeme
conservatif associé ( S.C.A) , alors:

B, ={¥, [ e[C]e{¥,} (2-33)
Avec B, :estlaprojection de la matrice d’amortissement [C] dans la base modale[‘P].
Le fait de pouvoir diagonaliser la matrice d’amortissement [C] permet de découpler le

systéme d’équations différentielles et de transformer le probléme d’un systéme a n degrés
de liberté en un probleme de n systéme a un ( 01 ) degré de liberté indépendants.
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CHAPITRE 03
THEORIE DES VIBRATIONS

3-1 Notion de vibration :

La vibration fait partie de la vie de tous les jours.
Elle peut étre :
e Utile (montre, rasoir électrique, haut parleur ...)
e Agréable (berceau, balancgoire, instrument de musique, ...)
e Désagréable (marteau-piqueur, mal de mer, ...)
e Fatigante ou nuisible pour I’homme, les machines, les batiments (transports,
tremblement de terre, ...)

Une vibration, ¢’est un mouvement autour d’une position d’équilibre.

3-2 Definitions [12].

a) La vibration : est variation avec le temps de la valeur d’une grandeur caractéristique du
mouvement ou de la position d’un systéme mécanique, lorsque la grandeur est
alternativement plus grande et plus petite qu’une certaine valeur moyenne ou de référence.
Le mouvement vibratoire est le résultat du fonctionnement d’un appareil, ou de 1’effet de
I’environnement sur cet appareil. Ainsi si I’on prend ’exemple du moteur d’un véhicule
automobile, les pistons, les bielles, les soupapes, ..... , décrivent un mouvement qui se
répéte exactement a chaque tour. Un tel mouvement est dit périodique (figure 3-1), et il
engendre des vibrations périodiques de période T.

b) La fréquence : est le nombre de fois qu’un phénoméne se répéte en un temps donné.
Lorsque I’unité de temps choisie est la seconde, la fréquence s’exprime en hertz (Hz).

c) Degré de liberté : le nombre de degrés de liberté d’un systéme mécanique est égal au

nombre minimal de parametres indépendants qui sont nécessaires pour définir

complétement et a toute instant les coordonnées de tous les points du systéme.
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Deéeplacement

Figure N° 3-1 : Représentation graphique d’un mouvement périodique

A :Valeur maximale de la fonction appelée amplitude

d) Amplitude : On appelle amplitude d’une onde vibratoire la valeur de ses écarts par
rapport au point d’équilibre. On peur définir :
e L’amplitude maximale par rapport au point d’équilibre appelé amplitude créte

( A.) ou niveau créte ;
e [ ’amplitude double est aussi appelé I’amplitude créte a créte (A, ).
e L’amplitude efficace ( Ay ) : aussi appelé RMS ou niveau efficace.

Dans le cas d‘une vibration de type sinusoidale (figure 3-2-a), I’amplitude efficace

s’exprime en fonction de I’amplitude créte de la fagon suivante :

A :A:'z‘/izo.m?-A; (3-1)

Dans le cas d’une vibration complexe quelconque (figure 3-2-b), il n’existe pas de relation

simple entre la valeur créte de I’amplitude ( A, ) et la valeur efficace de ’amplitude ( Ay )

qui se définit mathématiquement par la relation :

Au = 2] Al (32)

Avec : A(t) est I’'amplitude instantanée du signal vibratoire.

T est la durée d’analyse du signal vibratoire.

e) Le facteur de créte : est I’indicateur le plus simple, c’est le rapport de la valeur créte

(A.) sur la valeur efficace ( A, ) de I’amplitude enregistrée par le capteur [6]:
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Une vibration de type sinusoidal aura un facteur de créte voisin de+/2 et la vibration de

type impulsionnel aura un facteur de créte beaucoup plus important la figure 3-3.

a - Vibration sinusoidale

T

Amlitude efficace
(A 4

NN
A\,

Amplitude créte a créte
(A

b- Vibration complexe quelconque

Ay VA PTLTR Y. - —
VIV YV Vv

Temps

Amplitude créte a créte
(A

Figure N° 3-2 a et b: Représentation des différentes amplitudes

3-3 Les grandeurs de mesure des vibrations [1,10].

La vibration est le mouvement résultant d’un effort, elle peut étre caractérisée
indifféremment par I’'un des paramétres suivant : Déplacement ; Vitesse ou accélération.

Si on prend un systeme mécanique simple, masse-ressort (figure 3-4), on remarque que le
mouvement de la masse se traduit par : Un déplacement, une vitesse de déplacement et

Une accélération.

Dans le cadre de la surveillance des machines tournantes, les trois grandeurs

fondamentales déplacement x, vitesse v et accélération a peuvent aussi étre mises en
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évidence dans 1’étude du phénomeéne bien connu d’un déséquilibre (balourd) sur un rotor.
Le balourd est un défaut provenant d'un effort rotatif. Ce dernier peut étre représenté par la

N
projection d’un vecteur A tournant a une vitesse constante  (pulsation du mouvement

vibratoire) comme I’indique la figure 3-5.

N
La rotation du vecteur A entraine une variation sinusoidale de sa projection x.

Amplitude | a) Vibration de type sinusoidal

Miveau créte

MNiveau
efficace

b} Vibration de type impulsionnel

Amplitude

Niveau créte

MNiveau
efficace

Temps

Figure N° 3-3: Comparaison du facteur de créte selon le type de la vibration

3-4 Relation mathématique entre déplacement, vitesse et accélération :

Le déplacement étant la distance du point de mesure (masselotte) par rapport a sa position
d’équilibre, est donné par la relation :

x(t) = Asin(wt) (3-3)
En dérivant cette équation par rapport au temps, on obtient la vitesse v du mouvement et
son accelération. Généralement, pour le déplacement, I’amplitude sera donnée en valeur

créte(A,), ou en valeur créte a créte ( A_) ; pour la vitesse, I’amplitude sera donnée en
valeur créte (A,) ou en valeur efficace ( Ay ); pour ’accélération, I’amplitude sera

donnée en valeur efficace ( A ). Les raisons de ces choix sont :
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e La mesure de I’amplitude créte ou créte a créte pour le déplacement permet de

mieux voir ’ampleur du mouvement vibratoire.

e La mesure de I’amplitude efficace pour la vitesse ou 1’accélération permet de mieux
apprécier I’énergie dépensée.

Ces choix sont recensés dans le tableau N° 3-1 en fonction l'indicateur de surveillance.

Limite supérieure

.P_ - . o Limite in?érieure

viesme veo LN /N N 7

Acceleration /\
- \\_/ \_/ \_/
Temps

Figure N° 3-4 : Représentation du mouvement d’un systéme masse-ressort

X(t)

1 cycle |

VARV

Figure N° 3-5 : Représentation du mouvement vibratoire du type sinusoidale

Indicateur de Amplitude

surveillance

Déplacement x | Valeur créte (A,) Valeur créte a créte (A )
Vitesse v Valeur créte (A,) Valeur efficace ( A )
Accélération a | Valeur efficace ( Ay )

Tableau N° 3-1 : Choix du type d’amplitude en fonction de la grandeur fondamentale
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CHAPITRE 4
ANALYSE ET ETUDE DE CAS PRECIS
ETUDE DU COMPORTEMENT DYNAMIQUE
D’UN SYSTEME A UN DEGRE DE LIBERTE

4-1 Arbre rigide court par rapport & la section tournant libre sans frottement [21].

On considere une masse m, située a une distance r du centre de rotation O d’un disque
(rotor) de masse M, de telle maniére que m soit négligeable devant M, et crée un balourd
statique (figure 4-1). L’axe principal d’inertie du systéme se déplace d’une excentricité e

par rapport a 1’axe de rotation (figure 4-2).

Axe de rotation

o

Figure 4-1 : Désignation du balourd ~ Figure 4-2 : Excentricité entre I’axe de rotation et
I’axe principal d’inertie

Quand le rotor tourne sans frottement sur les deux paliers A et B par rapport a ’axe de

rotation sous 1’action du poids P du rotor en I’écartant de sa position d’équilibre, le

systeme se comporte comme un pendule complexe. Le but est d’étudier le comportement

libre sans amortissement (sans frottement) du systéme, pour déterminer la fréquence

propre.

Position d’équilibre : (Figure 4-3)

On a:

(M+m)g=R Avec : R :Résultante des réactions au point (0).

Et > M/0o=0 = M(P)/o+M(R)/o=0



46

Axe de rotation

Axe de rotation

Axe principal d'inertie e.sin

Axe principal d'inertie

Figure 4-3 : Position d’équilibre d’un rotor ~ Figure 4-4 : Rotor déséquilibré

Ona: M(R)/o=0 car le point d’application du vecteur R est le point o.

Cela implique que : M(P)/o=0

Cela veut dire que : P.b=0, avecbestle brasde levier de la pesanteur P

Ce qui nous ramene a dire que la portée du vecteur pesanteur P passe par le centre de

gravité G et le centre de rotation o, ce qui détermine la position d’équilibre.

Systéme en mouvement : (Figure 4-4)

L' équation différentielle du second ordre, de forme :
$ + a9 =0 (4-1)

Avec : 1, : moment d’inertie du rotor par rapport a I’axe Oy.

@ : Angle d’écartement du systéme en rotation par rapport a 1’axe verticale

passant par le centre de rotation.

o, = [(M+m)eg]/l, >0

e : distance du centre de gravité par rapporta o (excentricité).
Application de la théorie énergétique : (Figure 4-5)

1

L’énergie cinétique du systéme est : T = > loy . @° (4-2)
L’énergie potentielle du systeme est :
U=(M+m)g.h=(M+m).g.e.(1-cosg ) (4-3)

Avec, |,, :moment d’inertie du rotor. eth =e (1-cos¢ )

L’équation du mouvement du systéme est de la forme : b+ w ep =0 (4-4)
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(M+m)egee

avec comme pulsation propre du systéme @, = \/ I
(0)4

K
\IT M+ m
X
Figure 4-5 : Centre de gravité Figure 4-6 : Modélisation du systeme rotor

( systéme balourdé )

Modélisation du systéme :

D’aprés ’équation (4-4), on remarque que notre systéme est composé d’un rotor
de masse M balourdé par une masse m, et supporté par deux paliers tournant sans
frottement. Ce systeme peut étre considéré d’une manicre approchée a un systeme simple
conservatif, composé d’un corps rigide de masse ( M + m ), et lié a I’une des extrémités a
un ressort de rigidité K, ’autre extrémité étant fixe ( Figure 4-6 ).

La masse (M + m) peut se déplacer sans frottement suivant une droite vertical x.
La coordonnée généralisée est le déplacement x de la masse (M + m) par rapport a la

position d’équilibre. L’équation de mouvement s’écrit [21]:

X + a)020X =0 (4-5)
Avec : @, >0 :pulsation propre du systeme donnée par :a)02 =—
(M +m)

Et, on aboutit & : W, = (M+megee K (4-6)

Ioy (M +m)
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La solution peut étre considérée sous la forme :
X=C,ee” (4-7)
On remplace les équations (4-6) et ses dérivées dans I’équation (4-5), apres des
transformations on obtient_I’équation caractéristique:
A+ay =0 (4-8)
Les solutions de (4-8) donnent les valeurs A, et A, correspondant aux vibrations possibles
A,=* lew, (4-21)
La solution générale est la combinaison linéaire des solutions particuliéres, donc :
X=C o€ " +c,0e ™! (4-22)
Ou: c, et c, sont des nombres complexes arbitraires dépendant des conditions initiales.

Parmi les solutions générales complexes, seules les solutions réelles ont une importance

pratique.

@ :est le déplacement angulaire a l'instant (t) du rotor réel

Pour valider et confronter nos résultats théoriques avec ceux mesurés expérimentalement,
on utilise un capteur accélérometre qui permet d'avoir des niveaux vibratoires en
accélération et on procéde a un traitement permettant de remonter jusqu'a la vitesse

vibratoire et le déplacement linéaire x(t).

C'est la raison pour laquelle, on a modélisé le systéme réel par un modele masse ressort
amortisseur soumis a une force centrifuge et ou le déséquilibre dynamique provient d'un
balourd. L'excitation engendrée est une force tournante périodique en fonction du temps,
de pulsation (@) identique a la fréquence de rotation du rotor considéré.

On aboutit a I'obtention (relations qu'on exposera dans le chapitre suivant) : du

déplacement linéaire x(t) , de la vitesse vibratoire v(t) et I'accélération vibratoire a(t).

Tous ces paramétres seront validés automatiquement par ceux prélevés par l'accélérometre.
Vu la particularité et les spécificités du matériel disponible, si on considere le déplacement

angulaire go(t), on aura des difficultés a confronter les résultats théoriques avec ceux de la

pratique.
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4-2 Rotor rigide court tournant librement avec frottement :

Le rotor est soumis a I’influence d’un balourd statique de masse parasite m, mais le
rotor tourne (pivote) avec frottement sur les deux paliers A et B (figure 4-7).
Lors des études dynamiques des systéemes mécaniques, on considére les éléments mobiles
des machines comme des corps rigides, alors qu'en élasticité, on les considére comme des
corps élastiques linéaires dont les formes géométriques changent sous 1’effet des forces et
des moments. En général, pour résoudre les problémes de vibrations, nous avons besoin

d’un modele dans le quel on retrouve aussi bien les corps rigides que les corps élastiques.

Axe principal d'inertie

Axe de rotation

Figure 4-7 : Excentricité entre 1’axe de rotation et ’axe principal d’inertie d’un systéme

libre amorti

| M+ m
X

Figure 4-8 : Modélisation du systeme libre amorti

Au cours d’un mouvement vibratoire d’un systéme conservatif, une transformation

d’énergie se produit entre I’énergie cinétique T~ et I’énergie potentielleU , et leur somme

donnera I’énergie totale mécanique:

E =T +U = constante
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L’énergie potentielle se compose en général de 1’énergie due au mouvement dans le champ
de gravitation d’une part, et de I’énergie emmagasinée lors des déformations ¢élastiques des
corps d’autre part.

A cause du frottement interne moléculaire lors des déformations de la matiére, une partie
de I’énergie mécanique se transforme en énergie calorifique, donc 1’énergie mécanique
totale diminue, cela explique la présence des forces de dissipation autre que les forces
potentielles. Ces forces de dissipation sont proportionnelles aux vitesses de déformation
selon les expériences effectuées, cela veut dire qu’elles peuvent étre dérivées d’une

fonction de dissipation de Rayleigh :
l . . 1 =T s
D:ECij’qi°qJ':Eq ‘[C]°q (4-23)
avec  ; , g; : les vitesses généralisées.

C;  :coefficient d’amortissement.

Donc la force de dissipation généralisée est : Q, = —Z—_ =-C; ¢ (;

i
Pour établir le modéle de notre systéme vibratoire, une approximation est faite de telle
maniere a diviser les éléments du systéme en deux groupes :
e Le rotor et les supports des paliers ont des déformations négligeables au cours du
mouvement du systeme, les paliers sont fixes mais le rotor est mobile, donc on peut
les considérer comme des éléments rigides, d'ou le rotor a une énergie cinétique
durant le mouvement.
e [autre partie est composée des éléments de masses négligeables, dans notre cas la
masse parasite du balourd m est négligeable devant celle du rotor.
En réalité, au cours des déformations, il faut toujours prendre en considération les
frottements dans les paliers, qui résultent du contact entre le rotor et les supports et
s’interprétent comme étant une dissipation d’énergie.
Par conséquent, un modé¢le plus correcte d’un systéme réel est constitué d’un rotor mobile
de masse M, balourdé par une masse parasite de masse m, et des supports (considérés
rigide sans élasticité), et d’un ressort sans masse et sans résistance interne, ainsi qu’un
amortisseur sans masse correspondant a la dissipation d’énergie proportionnelle a la vitesse
de déformation (figure 4-8-b).
Donc notre modeéle est un systeme libre amorti a un degré de liberté, cette fois ci on aura

I’influence de I’amortissement sur la vibration libre d’un systéme conservatif.
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L’équation de Lagrange du modé¢le de notre systéme s’écrit :
g(a)a® 20
dt\ox) ox ox

Avec: L=T'-U
L'énergie cinétique, potentielle et de dissipation sont respectivement:

T =1(M+m)ex® U=2kex? et D=2Cox’
2 2 2

On remplace ces résultats dans 1’équation de Lagrange (4-24) on aura 1’équation de
mouvement pour notre systeme dissipatif :

C . k
Mrm) " (M+m)

Avec : C : coefficient d’amortissement.

X+ ex=0 (4-25)

k :rigidité du ressort, et pour notre modele elle est :

k=(M +m)egee
I

oy

(4-26)

On procede a des considérations mathématiques et on aboutit a 1’équation caractéristique :

/12+L-z+a)02 =0 (4-27)
(M +m)
Le discriminant de I’équation caractéristique est :
2
X SR Wy (4-28)
2(M +m)
Donc les solutions de 1’équation caractéristique seront :
C c T
=— + —w, 4-29
= oM ) \/{2(M +m)} : (4-29)

En considérant le discriminant A’ de I’équation caractéristique, on distingue trois cas :

1°- Cas d’un amortissement faible :

A'<0 = Lq% = C<2(M+m)eg, (4-30)
2(M +m)
2°- Cas d’un amortissement important :
Danscecas: A'>0 = — = > 0, = C >2.0,(M+m) (4-31)
2(M +m)

3°- Cas d’un amortissement critique :

C’estle casou : C=C, = 2.0)0.(M + m) (4-32)
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Conclusion :

Pour un systeme libre amorti a un degré de liberté :
e Si ’amortissement est inférieur a la valeur critique, le mouvement sera vibratoire
d’une période constante, mais d’amplitude décroissante.
e Si ’amortissement est supérieure ou égale a la valeur critique ( C>C,), le
mouvement sera apériodique.
e Dans tout les cas, le déplacement x tend asymptotiquement vers zéro (0 ), c'est-a-

dire vers la position d’équilibre.

4-3 Rotor rigide court par rapport a la section, tournant avec frottement et soumis a

une force centrifuge [13,19].

Soit une masse m, placée a une distance r du centre de rotation d’un disque de masse M

telle que m soit petite devant M, et cause un déséquilibre :(balourd) statique ou dynamique.

Axe principal d'inertie

Axe de rotation

-
NI

Figure 4-9 : déséquilibre statique sur un rotor.

4-3-1 Déséquilibre statique :

Le déséquilibre statique correspond a une translation linéaire de 1’axe principal d’inertie du

rotor par rapport a son axe de rotation, les deux axes restent paralleles, alors le centre de

gravité du rotor se trouve a une excentricité "e" de 1I’axe de rotation (figure 4-9).

Quand le rotor pivote autour de la position d’équilibre, sur des supports A et B, on a :
Mee=mer (4-33)

L’excentricité "e" du centre de gravité a alors pour expression :

e=re % (4-34)
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4-3-2 Déséquilibre dynamique :

Dans le cas de déséquilibre dynamique sous forme de couple, I’axe principal d’inertie ne
coincide pas avec 1’axe de rotation du rotor. En G, 1’axe principale d’inertie s’incline d’un
angle constant par rapport a 1’axe de rotation au cours de mouvement (figure 4-10 ).

Dans le cas général, le déséquilibre du rotor correspond a la superposition des

désequilibre statique et dynamique sous forme de couple [48] (figure 4-11).

Axe principal d'inertie

Axe de rotation

Figure 4-10 : déséquilibre dynamique sur un rotor.

La correction du déséquilibre dynamique d’un rotor nécessite une redistribution des masses
sur le rotor dans deux plans différents. 1l est nécessaire de detecter dans deux plans les
vibrations créés par le balourd sur le rotor. En général les plans des paliers qui supportent
le rotor sont choisis, tandis que deux autres plans sont définis pour recevoir la correction de

masse qui permet d’équilibrer dynamiquement le rotor.

Axe principal d'inertie

Axe de rotation

Figure 4-11 : déséquilibre statique et dynamique sur un rotor.
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4-3-3 Modélisation du systéme :

En modélisant I’ensemble rotor - paliers comme un systeme forcé amorti a un degré de
liberté soumis & une force centrifuge F (figure 4-12-a), tournant & la fréquence de rotation
, le systeme sera équivalent a I’ensemble masse ressort amortisseur sous I’action d’une
force F (figure 4-12-b)[13,19].

Donc 1’équation différentielle du mouvement de notre systéme sera équivalente a celle du

systeme forcé masse ressort amortisseur, et peut étre exprimée par :

(M+m)ex+Cex+kex=F (4-35)

—

5

® ?l

Figure 4-12 : Modélisation d’un rotor tournant déséquilibré sous I’action d’une force F.
M et m: respectivement masse du rotor et masse parasite (déséquilibre ).
k : rigidité du support en ( N/m ).
C : coefficient d’amortissement ( amortissement du support ) en ( N/m.s ).
X : DP’amplitude du mouvement en ( m ).

F, : Force de centrifuge créée par le balourd tel que :
Fo=mere ®* (4-36)
w  fréquence de rotation du rotor en ( rd/s).

r . distance de la masse m par rapport au centre de rotation.

L’équation de mouvement du systéme devient [34]:

(M+m)-X+C-X+k-x=m-r- o’ (4-37)

4-3-3-1 Etude dynamigue du systéme rotor palier :

On considere toujours le rotor rigide de masse M et une masse parasite m (balourd),

tournant & @ constante. Durant le mouvement le systéme est soumis a ’action d’une force

centrifuge extérieure F , suivant la normale fi (figure 4-13).
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L’accélération a deux composantes normale et tangentielle tel que :
a=4a,+4a (4-38)

r :distance de la masse parasite m par rapport au centre de rotation.

Figure 4-13 : Rotor tournant déséquilibré par un balourd.

L’existence de la masse parasitem crée un déséquilibre dynamique lors du mouvement du
rotor a la vitesse angulaire .
L’effort exercé sur le rotor est dd a un balourd générant une force centrifuge :
F,=mea’er (4-39)
Cette force est une " force tournante " périodique en fonction du temps (figure 4-14),
s’exercant dans le plan radial, son expression suivant un axe ( horizontal, vertical ou radial
c’est celui de la position du capteur de vibrations ) est de la forme [34] :
F =F, esin wt = mew” er esin wt (4-40)
Remarque :
Toute machine comporte des pieces en mouvement qui exercent des efforts sur sa
structure engendrant des déformations. Ces deformations comme les efforts, varient au
rythme du mouvement et se traduisent par des déplacements de la structure par rapport a
elle-méme. Ces derniers menent vers les vibrations.
La vibration n'est pas directement I'image de I'effort mais le résultat de cet effort sur la
structure, donc la vibration est fonction de I'effort et de la structure.
Dans notre cas, le rotor est balourdé avec une masse ( m), située sur une rayon ( r) par

rapport a I'axe de rotation, lorsqu'il tourne d'une vitesse de rotation (@) qui est la pulsation
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excitatrice, alors les paliers seront soumis a une force centrifuge ( F) et qui s'exerce sur la

structure (4-40) :

F = m.r.o’.sin(ot)

Cette force tourne a la méme vitesse que le rotor ( force tournante ), et elle produit sur les

paliers des vibrations ( oscillations ) sinusoidales qui sont a méme fréquence que la
fréquence de rotation ( voir relation 4-47 ). Ceci est concrétisé sur tous les spectres
vibratoires qui s'interpretent par la présence de la composante prépondérante liée a la

fréguence de rotation du rotor en question lorsqu'il s'agit d'un défaut de balourd dans une

machine tournante.

4-3-3-2 Modélisation :

Le rotor tourne avec frottement sur les paliers A et B, donc il y’a une dissipation d’énergie

lors du mouvement, et aussi la présence de la force de centrifuge F , considérée comme

une force extérieure. Ainsi, notre modéle se compose d’une masse rigide (M +m) sans

¢lasticité, d’un ressort sans masse de rigiditék, et d’un amortisseur sans masse de

coefficient C, correspondant a la dissipation d’énergie.

Poind lourd

C

Figure 4-14 : Le balourd impliquant une force tournante périodique en fonction du temps.
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L’équation du mouvement de ce systéme considéré dissipatif forcé est :
(M+m)es+Cex+kex=meaw’eresinwt (4-41)
On introduit la pulsation propre @, du systeme conservatif :

2k
M+m'

2

ainsi que le rapport « (amortissement relatif) du coefficient d’amortissementC, et du
coefticient d’amortissement critique C. [35]:

C C C C

C, 2Mimw, 2kM+m)  M+m

=2.a.m, (4-42)

Il est appelé amortissement de Lehr, et on supposera que le rapport :
a <1 pour qu’on ait un mouvement vibratoire, ¢’est le cas d’un amortissement faible. En
pratique la valeur de « est petite, par exemple dans le cas d’un ressort en acier :

o =0.001 , et pour un ressort en caoutchouc : « =0.05.

Apres des considérations théoriques on aboutit a la notion d’agrandissement G :
1

A
G = =
A Ja-éf +aa2e

G : estle rapport de I’amplitude dynamique A, et I’amplitude statique A, .

(4-43)

& est le rapport des pulsations excitatrice @ et propre @, du systeme conservatif, tel que :
g=2 (4-44)
& est appelé pulsation réduite.

4-3-3-3 Différents régimes [13, 19] :
Les différents régimes sont :

e Lorsque la vitesse de rotation du rotor est plus faible que la fréquence de résonance
du support, alors I’ensemble se comporte comme si les paliers étaient trés rigides

et:

(4-45-a)

e Lorsque la vitesse de rotation du rotor est plus élevée que la fréquence de résonance

du support, alors I’ensemble se comporte comme si les paliers étaient trés souples, les
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forces d’inertie dans le systéme sont plus grandes que les forces élastiques exercées
par la suspension qui peuvent étre négligées, alors :
A 1

G=—-= > (4-45-b)
boMam) [(o)
M @,
Qui lorsque @, < < @ peut étre simplifié en :
A 1
G = E = +_jm (4-45-c)
M

Ceci montre que si les capteurs de vibration mesurent le mouvement A
des paliers comme étant représentatif de 1’excentricité (e), alors le rapport entre la
masse parasite et la masse du rotor sera minimisé pour obtenir la plus haute

sensibilité.

e Lorsque la vitesse du rotor coincide avec la fréquence naturelle du support, les
forces d’inertie et €lastique sont en opposition de phases et ont la méme amplitude.
L’amplitude du déplacement radial est alors liée au terme d’amortissement «x . Si cet
amortissement est faible, I’effet dynamique peut produire des déplacements radiaux

importants.

4-3-3-4 Résolution des équations du modeéle théorique :

En vertu de 1’équation du mouvement, la solution de 1’équation différentielle sans second

membre (dite transitoire) est :
-C

x = Beg?Mm' osin(St+ )
Et en considérant la solution particuliére sous la forme :

x = Asin(wt - ¢) = G.A,.sin(wt — §)
La solution générale avec second membre sera :

-C

——t
x =Bee?™M™ esin(5t+ B)+G.A,.sin(wt — ¢) (4-46)
La solution transitoire comportant des exponentielles a exposant négatif s’éteint tres vite, il

ne reste que la solution particuliere liée a la vibration forcée :
x = G.A,.sin(wt — ¢) (4-47)
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C’est une fonction sinusoidale, sa pulsation correspond a celle de la force excitatrice, mais

elle est déphasée d’un angle ¢ comme I’indique la figure ( 4-15 ), dépendant de
I’amortissement de Lehr o et du rapport & des deux pulsations excitatrice o et la

pulsation propre @ .

_2.ad
e

Si a=0 (systéme conservatif), le déphasage ¢ est nul, la réponse est en phase avec la

Ona:  tgg ot = Arctg[ 204 ] (4-48)

1-&°

force excitatrice, etdonc: ¢ =0 ou p=r

D’aprés la relation de G, on remarque que I’amplitude de la vibration forcée A dépend

aussi de ’amortissement de Lehr « et du rapport des pulsation& .

La valeur maximum de I’amplitude en fonction de & est déterminé par:

£=1-20" (4-49)

X Réponse a 'excitation
Balourd

wt

Figure 4-15 : Représentation de la réponse a I’excitation du balourd.

Donc 1’agrandissement maximum sera déterminé en remplagant I’expression (4-49) du
rapport des pulsations dans la relation de G ce qui donne :

B 1 3 1 3 1
™ \/[1_ (1_ 2_az)]2 + 4.052.(1_ 2.a2) - \/4.054 +4.0°-8.a" - \/4.0:2 —4a'

G (4-50)
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L’agrandissement maximum sera :

3 1
™ 2.aN1-a®
La pulsation de la force excitatrice @ correspondant a I’agrandissement maximum est :

w=w,& (4-52)

G (4-51)

Le rapport ¢ ,aveca = Cg est :

r

e V2 - 12 (4-53)

(4-54)

A cette pulsation, I’amplitude de la vibration atteint une valeur maximale et vaut
. 1 .
apprOX|mat|vement2—, et on parle de résonance [35].
a

Avant la fréquence de résonance, la transmissibilité est égale a 1, c'est-a-dire que le

mouvement de la masse est identique a celui imposé a la base du ressort.
\ 7 1 - z ~, 1 1 hY - 1 X 1 M
Au-dela de la résonance, l'amplitude décroit en —;, c'est-a-dire qu'au-dela d'une certaine
w

fréquence, la transmissibilité sera proche de zéro (0 ), et donc la masse restera immobile
quelque soit le mouvement de la base sur laquelle est encastré le ressort, c'est le principe

des dispositifs de filtrage des vibrations.

4-3-4 Conclusion :
Dans une grande partie des cas pratiques, en considérant I’amortissement faible, la valeur

de I’amortissement de Lehr o« est trés proche de zéro (0), et dans le cas ou :w = o,

I’amplitude de la vibration croit d’une maniere inadmissible, en produisant une rupture
dans les éléments du systéme. A cet effet, I’une des taches la plus importante au cours de
I’étude d’un systéme vibratoire, réside dans la détermination des pulsations propres, pour

éviter les phénomenes de résonances, et realiser les cas : @ # o,
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CHAPITRE 05
DIAGNOSTICS VIBRATOIRES DE CAS PRATIQUES ET
APPLICATIONS

5-1 Principaux défauts mécaniques :

Le dépistage des anomalies a un stade précoce, le suivi de leur évolution et le diagnostic de
1’état d’une machine ne sont possibles que si, préalablement ; I’on connait les symptomes
vibratoires associés a chaque défaut susceptible d’affecter la machine considérée, c'est-a-
dire si I’on connait les images vibratoires induites par ces défauts [47, 48].

La connaissance des images vibratoires et de la cinématique de la machine permet de
définir les indicateurs de suivi, les techniques de traitement des signaux nécessaires aux
calculs de ces indicateurs ou a la mise en évidence de ces images et, enfin, de formuler un
diagnostic sur 1’état de la machine.

Malheureusement, une méme image vibratoire peut correspondre a plusieurs défauts. Il
faut donc généralement établir la liste de tous les défauts correspondant a chagque image et,
par déduction, entreprendre les analyses complémentaires et rechercher d’autres
symptomes pour se diriger progressivement vers I’hypothése la plus probable. [1].

Chague machine a ces propres organes pour lesquels il faut déterminer les défaillances
probables qui peuvent surgir. Dans I’ensemble, les défauts probables sont : de balourd,
d’alignement, d’engrénement, phénomenes de chocs, phénomeénes de résonances, ....etc.
Dans ce chapitre, on étudie les images vibratoires (spectres) du défaut du déséquilibre
engendré par un effort rotatif (balourd), suivi par un défaut de jeu sur la ligne d’arbre
portant la turbine a 1’état précoce. 1l est a noter que toutes les amplitudes sont données en

mode vitesse, grandeur physique souvent utilisée a partir d’un accéléromeétre.

5-2 Defaut de balourd [1, 12,36] :

5-2-1 Généralités :

En pratique, il est impossible d’obtenir une concentricité parfaite des centres de gravité de
chaque élément constitutif d’un rotor. De la non concentricité, résulte I’application des
forces centrifuges qui déforme le rotor. Ce déséquilibre provient généralement de défauts

d’usinage, défauts d’assemblage et de montage, ou ils sont la conséquence :
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e D’une altération mécanique (perte d’ailette, érosion ou encrassement, ....).

e D’une altération thermique (déformation suite a des dilatations différentes des

matériaux constituant le rotor, ou a des différences de température localisées,....)
Donc il existe un déséquilibre résiduel normal ou anormal qui se traduit sur un spectre
vibratoire, par la présence d’une composante dont la fréquence de base correspond a la
fréquence de rotation du rotor déséquilibré. En comparant 1’amplitude de la vibration
induite a des seuils fixés dans des normes ou a des spécifications de constructeur, on peut
statuer sur le caractere acceptable ou inacceptable du désequilibre, et sur la nécessité de

procéder ou non a I’équilibrage (tableau 5-1).

NORMES VDI 2056
s
N
NON ADMISSIBLE
7 _ADMF\:QQBLE NON ADMISSIBLE |  NON ADMISSIBLE
. (DANGER))
N —
0+
40 ACCEPTABLE
280
ACCEPTABLE BON
- ACCEPTABLE
1.12 B BON Grandes machineg de
- |ACCEPTABLE BON Grandes machines sur Tenuence o n|araftq|re
071 . , | fondations rigides ef lourdes PUPENELIE 4 ' TEqUENCE
BON machings mayennes a dune fénuenze natuele naturelle de [a fondation
L | orandes 1525 KW ou ;e ( turbomachines )
045 netites machines s KW s supérieur & e féquence de
028 = jusqua 15 K —— fonctionnernent de la machine
0.1
GROUPE K | GROUPE M GROUPE G GROUPE T

Tableau 5-1 : Seuils du jugement des vibrations
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Remarque :
La vibration peut étre caractérisée indifféremment par I'un des parametres : déplacement,

vitesse et accéleration.

Ces parametres sont prélevés a l'aide d'un accélérométre piézoélectrique qui délivre un
signal directement proportionnel a I'accélération. Par simple et double intégration et ce par
traitement, il est facile de remonter a la vitesse et au déplacement.

Ces parameétres représentent I'amplitude de la vibration en termes de déplacement, vitesse
ou accélération vibratoire.

Le tableau (5-1) désigne les seuils du jugement des vibrations en amplitude exprimé en
terme de vitesse vibratoire (normes internationales VDI 2056). Suivant ces normes, les
machines industrielles sont classées dans des groupes : K, M, G et T selon la puissance de

la machine.

5-2-2 Conséguences pratiques :

Un déséquilibre va donc induire, dans un plan radial, une vibration de type sinusoidale
dont le spectre présente une composante d’amplitude prépondérante a la fréquence de
rotation du rotor, et peu d’harmoniques de cette fréquence de rotation. Cette particularité se
voit plus nettement sur un spectre issu d’une mesure prise radialement souvent dans la
direction horizontale, exceptée pour les rotors en porte-a-faux pour lesquels on peut
constater également, dans la direction axiale, la prépondérante de la composante
correspondant a la fréquence de rotation.

5-2-3 Intérét de I’analyse de phase :

5-2-3-1 Distinction entre effort rotatif et directionnel :

De nombreux défauts s’expriment par une composante d’amplitude élevée a la fréquence
de rotation et c’est I’analyse des phases qui permet de différencier entre les défauts
provenant d’un effort rotatif comme le balourd, et les défauts provenant d’une contrainte
directionnelle ( non tournante ) comme I’effort induit par une courroie trop tendue, un
desserrage de palier, une excentricité de poulie,....

Pour deux points de mesures radiaux situés a 90° sur un méme palier, le déphasage entre
composantes de fréquences égales a la fréquence de rotation (composante d’ordre 1 de la
rotation) est :

e Proche de 90°, dans le cas d’un défaut li¢ a un effort rotatif comme le balourd.

e Proche de 0° ou 180°, dans le cas d’un défaut 1ié a un effort directionnel.
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Un cas intéressant, est examiné et montré dans 1I’annexe 02, ou le déphasage entre ces deux
composantes confirme la présence d’un effort rotatif 1i¢ au déséquilibre de la turbine, et

d’un effort directionnel li¢ a I’usure sur la ligne d’arbre portant la turbine.

5-2-3-2 Distinction entre balourd statique et dynamique :

En cas d’un balourd statique, les deux paliers supportant le rotor réagissent en méme
temps, donc il n’y a aucun déphasage entre les mesures prises au méme point sur les deux
paliers.

En cas de balourd dynamique, les deux paliers supportant le rotor vont subir les efforts
centrifuges de facon alternée. Le déphasage est voisin de 180° entre les mesures effectuées

au méme point sur deux paliers consécutifs.

5-2-4 Critéres d'équilibrage :

Chaque fois qu'une opération de contrdle industriel est effectuée, le résultat doit étre
comparé a un critere. 1l en est de méme en équilibrage. Les normes et codes de

construction des machines fixent des criteres [37].

5-2-4-1 Balourd résiduel :

La norme ISO 1940-1, générale pour tout type de machine, mais relative aux rotors rigides,
donne des classes d’équilibrage, comme par exemple :

G 250 : pour les gros moteurs Diesel rapides a 4 cylindres ;

G 100 : pour les moteurs complets de voitures, camions et de locomotives ;
G 40 : pour les roues de voitures, les vilebrequins de moteur ;

G 16 : pour les arbres d’hélice ;

G 6,3 : pour les ventilateurs, les machines-outils, les moteurs électriques ;
G 2,5 : pour les turbines, alternateurs, turbocompresseurs ;

G1 :pour lesentrainements de meules ;

G 0,4 : pour les broches de précisions, les gyroscopes.

La valeur numérique correspond a la vitesse efficace mm/s du déplacement du centre de
masse a la vitesse de rotation nominale. Cette définition qui permet de calculer le balourd
résiduel ne peut s’appliquer qu’a un rotor en fonctionnement rigide.

Les normes 1SO 10436, 10437, 10439 etc., relatives aux turbomachines destinées a
I’industrie pétroliére, définissent un balourd résiduel admissible par palier :

U, = 635O.Vl
N
Avec : U, (g - mm) : balourd résiduel admissible,

W (daN) : charge statique du palier,
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N (tr/min) : vitesse de rotation maximale.

Ce critére est de méme nature que la classe d’équilibrage G 0,66 de I’ISO 1940-1, mais
s’applique pour la vitesse maximale continue, que le rotor soit en fonctionnement rigide ou
flexible.

Bien trop souvent, lorsque le critére G de I’ISO 1940-1 est utilisé, on ne lui associe pas de
vitesse de rotation, ou bien alors on 1’utilise pour un rotor flexible sans tenir compte de la
présence du mode propre élastique de flexion. Un critére d’équilibrage doit étre :
e correctement défini (balourd résiduel a une vitesse de rotation donnée, nature de
fonctionnement du rotor a cette vitesse) ;
e cohérent avec 1’objectif de vibration admissible.

5-2-4-2 Vitesse d'équilibrage :

La vitesse d’équilibrage fait partie de la définition du critere d’équilibrage. Il est
souhaitable qu’elle corresponde a la vitesse nominale de rotation de la machine. Cela n’est
pas toujours possible.

5-3 Diagnostic vibratoire relatif au ventilateur Fumée du four email POPPI :

1 VENTILATEUR FUMEE |

P —

Moteur

Turbine

Figure 5-1: Modele du ventilateur.
Les points de mesures sont indiqués sur les figures 5-2 et 5-3.

5-3-1 Nomenclature du ventilateur :

La machine est composée des organes suivants, numérotés d’aprés la figure 5-1 de la

chaine cinématique du ventilateur, a savoir :

1- Moteur électrique : Cose :0.85
Marque : ENEL Roulement COP :
Puissance : 15 KW Roulement CP :
Vitesse de  rotation :1460 2- Poulie motrice :
tr/min Diamétre : 290 mm
Tension : 380 v Largeur : 44 mm

Intensité : 29 A Nombre de gorges : 02
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Largeur : 44 mm
3- Poulie réceptrice : Nombre de gorges : 02

Diameétre ;: 240 mm

4- Courroies : Référence de roulement :
Largeur :15 mm 22212- EAK- B 33
Entraxe :1070 mm Référence de manchon ;: H312

Type de graisse : OMEGA 71
5- Palier & roulement :

Type de palier : SKF 6- Turbine :

Référence de palier :512 - 610 Diameétre : 800 mm

Type de roulement : Largeur : 230 mm
Roulement a rotule sur Nombre de pales : 06

rouleau a alésage conique Vitesse : 29.90 Hz ( 1794
avec manchon de serrage tr/min )

Les roulements a rotule sur rouleaux, comportent deux rangées de rouleaux avec un
chemin de roulement sphérique commun dans la bague extérieure. L’ensemble bague
intérieure, cage et ¢léments roulants peut donc basculer librement a 1’intérieur de la bague
extérieure et compenser ainsi, dans une certaine mesure, un défaut d’alignement ou un
défaut de flexion de I’arbre. En plus des charges radiales, le roulement peut également
admettre des charges axiales agissant dans les deux sens. Les roulements & rotule sur

rouleaux sont fabriqués avec alésage cylindrique ou conique [38].

5-3-2 Description du ventilateur :

Le ventilateur Fumée est une machine d’aspiration des fumées a I’intérieur d’un four émail
d’une céramique située a Bousmail. Son role est de faire extraire les gaz bralés dans le
four, et les faire dégagés vers I’extérieure a 1’aide d’une cheminée. La machine est
composée d’un moteur ¢électrique asynchrone tournant a 1460 tr/min, et de puissance de 15
KW. Le mouvement est transmis par des courroies a 1’aide de deux poulieS motrice et
réceptrice, vers une ligne d’arbre supportée par deux paliers a roulements, et supportant
une turbine d’aspiration des fumées de diametre de 800 mm, et de largeur de 230 mm,
tournant a une vitesse de 1794 tr/min, composee d’une seule rangée a 06 pales, fabriquée

en tole galvanisée.
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5-3-3 Choix des points de mesures de vibrations :

Les points de mesures de vibrations sont choisis de maniere a obtenir des informations
concernant les conditions de fonctionnement de la machine, et ce pour cerner toutes les
éventuelles anomalies mécaniques du ventilateur. Les points de mesures de vibrations sont
programmés sur deux parties de la machine, la premiére partie est programmée sur la
chaine cinématique du ventilateur comme I’indique la figure 5-2, et la seconde est
programmée sur la structure de I’installation (figure 5-3 ). Ces de mesures sont prélevées
sur les paliers et programmées dans trois directions, a savoir [36]: Radiale horizontale,

radiale verticale et axiale.

5-3-4 Historique :

Les interventions sur cet équipement ont commencé le 15 Juillet 2007, suite a 1’apparition
d’un défaut de balourd sur la turbine, générant des vibrations d’un niveau élevé de 34,15
mm/s sur le palier moteur c6té poulie motrice ( N°02 ) (figure 5-2) de la chaine
cinématique du ventilateur dans le sens vertical, tandis que sur la ligne d’arbre portant la
turbine, on a enregistré un niveau de 21,90 mm/s sur le palier N°04 dans le sens horizontal.

Dans le sens vertical on a constaté la présence d’un choc a la fréquence de rotation de

1 2 F
] 0
Moteur =
Turbine

Figure 5-2 : Schéma cinématique et points de mesures de vibrations sur le

ventilateur Fumée du Four Email POPPI.
28,75 Hz propre a la turbine, suite a un jeu sur la portée de roulement dans ce palier. En
tenant compte de ce diagnostic vibratoire, 1’équipe de maintenance a procédé
immédiatement au changement des deux roulements dans les deux paliers N°03 et 04
d’apres la figure 5-2, avec un nettoyage des pales de la turbine de la matiere colmatée

(source de balourd).
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Vu la stratégie que représente cette installation dans la chaine de production, il a été décidé

de suivre ce ventilateur par la technique de I’analyse vibratoire. Dans la plus parts des

diagnostics vibratoires, la présence du balourd sur la turbine était toujours présent, et aprés

chaque nettoyage des pales, le niveau de vibrations diminue et prend une valeur

admissible, jusqu’au 21 Mai 2010 ou l’interprétation spectrale des mesures prélevées

révele la présence d’un balourd sur la turbine provoquant des vibrations d’un niveau de

19,79 mm/s sur le palier moteur c6té poulie motrice dans le sens vertical, et de 07,08 mm/s

sur le palier N°04 dans le sens horizontale. Cette fois ci le nettoyage des pales n’a pas

donné un résultat, donc nous étions obligés d’intervenir pour remédier a ce probléme, donc

c’est la seule opération d’équilibrage qu'a connu ce ventilateur (tableau N° 5-2).

) 645 |
| |
os| @ @ o7
TABLE DE -
PALIER S
50 100
o6 | @ @ os
2 3
S
310
™
04 |@ CIE
-
<= w =
& 5 >
=
<@ @
oz! 545 |o1

DISPOSITION DES
PLOTS
D'AMORTISSEMENTS

STRUCTURE
VENTLATEUR
FUMEE EMAIL POPPI

100

1

A 1l

645

Figure 5-3 : Disposition des plots d’amortissement et points de mesures de vibrations sur

la structure du ventilateur Fumée du Four Email POPPI.

Date Niveau de balourd avant I’équilibrage | Niveau de  balourd  apres

d’intervention | (mm/s) sur le palier N°04 I’équilibrage (mm/s) sur le palier
N°04

21 Mai 2010 09.197 02.666

TABLEAU N°5-2: Opérations d’équilibrage
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5-3-5 Analyse de vibrations et commentaire :

Diagnostic de vibrations du : 21 Mai 2010.

L’analyse spectrale des mesures de vibrations prélevées sur toute la chaine cinématique de
la machine, révéle la présence d’un déséquilibre sur le rotor portant la turbine, qui se voit
nettement sur tous les spectres pris radialement dans les deux sens horizontal et vertical de
I’ensemble des paliers indiqués dans la figure 5-2, et représentes sur les figures 5-4 jusqu’a
5-9. lls présentent une composante d’amplitude prépondérante a la fréquence de rotation
du rotor qui est de 28,75 Hz. Cependant, le niveau de vibrations maximal du pic relatif a un
éventuel balourd est de 19,79 mm/s enregistré sur le palier moteur dans la direction radiale
verticale comme I’indique la figure 5-5. Jugé Danger en se référent aux critéres du
jugement des vibrations, d’aprés les normes internationales VDI 2056. Tandis que sur la
ligne d’arbre portant la roue du ventilateur, le niveau de ce pic est de 05 mm/s sur le palier
N°03 dans le sens horizontal d’aprés la figure 5-6, et de 07,08 mm/s sur le palier N°04
dans le sens horizontal aussi a la fréquence de 30 Hz ( c’est la méme fréquence de rotation
du rotor portant la turbine, en tenant compte du déplacement du curseur qui est 01,25 Hz)
figure 5-8. Aussi, on a remarqué I’apparition d’une peigne de raies spectrales dont les
composantes sont d’ordre 2, 3, 4, jusqu’au 8, comme ’indique le spectre de la figure 5-7.
Seulement, elles se manifestent a faible amplitude par rapport a la composante
préponderante liee a la fréquence de rotation liée au déséquilibre du rotor portant la
turbine. C’est I’apparition d’un choc a I’état précoce sur le palier N°03 du c6té poulie
réceptrice, provoqué par un commencement d’usure sur la portée de roulement dans ce
palier ou sur I’arbre porté par ce roulement.

En inspectant aussi les autres pics comme celui de 15 Hz sur le méme palier et dans le sens
vertical, figures 5-7 et 5-10, le niveau de vibration relatif a ce pic est faible et de 0,93
mm/s. En consultant les défauts de fréquences liées aux éléments constituant le roulement
de référence 22212 EAK, donnés par le logiciel Atlas du SKF figure 5-11, on remarque
qu’il n’y a pas d’apparition de ces fréquences dans les différents spectres préleves, donc on
peut affirmer que 1’état du roulement est bon et que le pic situé a 15 Hz est la sous
harmonie de la composante prépondérante relative a celle du déséquilibre du rotor portant
la turbine (30 Hz). Dans I’ensemble, on remarque que ce défaut (jeu) se manifeste
séveérement sur le palier moteur, générant des vibrations d’un niveau global de 22,20 mm/s
en termes de vitesse, par rapport aux deux paliers de la ligne d’arbre portant la turbine
tableau 5-3 :
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Poste Palier 02 Palier 03 Palier 04
Niveau en 22,20 06,77 07,57
mm/s
Niveau en 0,5899 01,0300 0,5316
g

TABLEAU 5-3 : Mesures des niveaux de vibrations globaux en terme vitesse et

accéleration sur la chaine cinématique du ventilateur Fumée du Four Email Poppi,

A cet effet, pour pouvoir localiser la source de cette anomalie relative a la composante
préponderante précitée, on a procédé immédiatement a 1’analyse de phase, afin de S’assurer
qu’il s’agit bien d’un défaut lié a un effort rotatif ( balourd ), ou un défaut lié a un effort
directionnel comme une excentricité de poulie ou un desserrage du palier. Plusieurs défauts
s’expriment par une composante d’amplitude élevée a la fréquence de rotation et c’est
I’analyse des phases qui permet de distinguer entre les défauts provenant d’un effort rotatif
comme le balourd et les défauts provenant d’un effort directionnel ( non tournant ) comme
I’effort induit par une courroie trop tendue, un desserrage de palier, une excentricité de
poulie,....etc.

En effet, pour deux points de mesures radiaux situés a 90° sur un méme palier, le
déphasage entre composantes de fréquence égale a la fréquence de rotation (composante
d’ordre 1 de la rotation) est :

e Proche de 90°, dans le cas d’un défaut lié a un effort rotatif comme le balourd.

e Proche de 0° ou 180°, dans le cas d’un défaut lié a un effort directionnel.

On fait deux mesures de phases sur le palie N°04 dans le sens horizontal et vertical
tableau 5-4.

Position : palier N°04 Phase
Radiale Horizontale 0,975
Radiale Verticale 01,236

TABLEAU 5-4 : Mesures de phases sur le palier N°04 du ventilateur

Fumée du Four Email Poppi.

La turbine est constituée de six (06 ) pales placées a 60°.
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Le déphasage entre les deux mesures de phases situées a 90°, radiale horizontale et radiale
verticale est :
01,236 — 0,975 = 0,261

Ce qui donne un déphasage de : 15,660°

Cette valeur ( 15,660° ), peut étre proche de ( 0° ), mais d’une fagon non suffisante, ce qui
nous permet d’avoir des doutes sur la présence d’un défaut li¢ a 1’effort directionnel, donc
on était obligé de contrdler le serrage des paliers ainsi que les points de fixation de la
machine sur la structure. Ensuite, on a procédé immédiatement aux prélevements de
mesures sur I’ensemble des points de fixation de la machine (figure 5-3). On a enregistre
touts les niveaux de vibrations globaux en termes de vitesse et accélération de chaque point
de mesures le tableau 5-5. Il est a signaler, que le niveau maximal est mesuré sur le point
N°01 dans les sens vertical, provoqué par I’existence du balourd, générant des vibrations
d’un niveau trés élevé de 31,36 mm/s comme I’indique la figure 5-12, jugé danger d’apreés

les normes internationales VDI 2056.

Poste 01 02 03 04 05 06 07 08

Niveau en | 33,39 12,99 08,17 04,92 07,82 04,47 13,07 13,51

mm/s

Niveau en |0,7318 |0,5248 |0,3822 |0,3769 |0,2864 |0,2736 |0,3776 |0,3958

g9

Tableau 5-5 : Mesures des niveaux de vibrations globaux en termes de  vitesse et

accelération sur la structure du ventilateur Fumee du Four Email Poppi.

5-3-6 Correction du déséquilibre :

Vu le niveau de vibrations important qui dépasse le seuil de danger, enregistré sur la
palier moteur d’un niveau globale de 22,20 mm/s tableau 5-3, et de 33,39 mm/s d’apres le
tableau 5-5, la machine s’est trouvée devant une situation critique. On tente ainsi une
expérience d’équilibrage de la turbine, pour pouvoir diminuer éventuellement ce niveau de
vibrations, et essayer de 1’améliorer dans les mesures du possible, vu le peu de temps
disponible, car cet équipement ne permet pas un arrét au dela de une heure. Ceci a cause

des risques d’endommagement des tubes de transport de carreaux a I’intérieur du four
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LANCEE MASSE MESURE MESURE MESURE
(gr) HORIZONTALE | VERTICALE AXIALE
Niveaux | Phase | Niveaux | Phase Niveaux | Phase
(mm/s) (mm/s) (mm/s)
N°01 09,197 |0,975 | 05,094 |01,236 | 0,622 02,740

N°02 14,30 gr
Position : 0 | 15,204 | 0,963 | 09,557 | 0,707 02,390 02,885

N°03 Correction :
22,193 gr | 06,138 | 04,240 | 03,881 | 03,694 | 0,365 03,611
Position :
3,03

Raffinage | 14,811 gr
Position : 02,666 |0,750 |02,717 |01,973 |0,427 04,222
0,30

Tableau 5-6 : Lancées d’équilibrage de la turbine sur le ventilateur
Fumée du Four Email Poppi.

(chocs thermiques). Dans de tels conditions, on a procédé rapidement a 1’équilibrage de la
turbine dans un seul plan, composeé de plusieurs lancées. la premiére lancée est de procéder
aux mesures du niveau vibratoire avec la phase sans masse d’essai, la seconde se réalise
avec une masse d’essai calculée suivant la vitesse de rotation du rotor a équilibrer, de son
rayon et de son poids. La derniére lancée s’effectue avec la masse de correction dans la
position calculée. Parfois cette masse de correction avec son positionnement ne donne pas
la valeur du niveau de vibrations désirée, donc on améliore cette correction par une
opération d’affinage.

Les mesures de niveau et de phases sont prélevées dans les trois directions horizontale,
verticale et axiale sur le palier N°04 tableau 5-6. On utilise une sonde laser pour détecter
avec précision la vitesse de rotation du rotor portant la turbine. Cette derniére était a 29.90

Hz correspondant a la fréquence d’excitation du balourd, qui peut étre exprimée aussi par :

Sachant que 1 Hz = 1 CPM /60 = 1 RPM / 60 , la vitesse de rotation en tour / minute
sera: N =1794 tr/min (5-1)
La pulsation excitatrice :

2.7.N

=

—2xf = ©=187,86724 rd/s (5-2)
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Figure 5-4 : Spectre pris sur le palier moteur N°02 dans le sens horizontal du

ventilateur Fumée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 16,65 mm/s.
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Figure 5-5:  Spectre pris sur le palier moteur N°02 dans le sens vertical du

ventilateur Fumée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 19,79 mm/s.
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Figure 5-6 :  Spectre pris sur le palier N°03 dans le sens horizontal du
ventilateur Fumée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 05 mm/s
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Figure 5-7 :  Spectre pris sur le palier N°03 dans le sens vertical du

ventilateur Fumée du Four Email Poppi — Jeu a I'état précoce sur le portée de roulement.
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Figure 5-8 :  Spectre pris sur le palier N°04 dans le sens horizontal du
ventilateur Fumée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 07,08 mm/s.
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Figure 5-9:  Spectre pris sur le palier N°04 dans le sens vertical du
ventilateur Fumée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 05,86 mm/s.
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Figure 5-10 :  Spectre pris sur le palier 03 dans le sens vertical du
ventilateur Fumée du Four Email Poppi — Présence de la sous harmonique de la fréquence

fondamentale relative a I'usure du palier N°03.
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Figure 5-11 :  Différentes fréquences liées au roulement 22212 calculés
par le logiciel Atlas du SKF.
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Figure 5-12 : Spectre préleveé sur le point N°01 de la structure du ventilateur Fumée du
Four Email Poppi, dans le sens vertical - balourd sur la turbine de 31,36 mm/s.

Diagnostic de vibrations du : 23 Mai 2010.

Cette fois ci, les prélevements de mesures de vibrations sont réalisés pour vérifier et

voir la stabilité du niveau vibratoire aprés deux (02) jours de 1’équilibrage de la turbine. A
cet effet, on refait la compagne de mesures sur toute la chaine cinématique du ventilateur
en vitesse et en accélération (tableau 5-7), ainsi qu’aux points de fixations du chassis du
ventilateur avec la structure (tableau 5-8). L’interprétation spectrales de ces mesures révele
toujours D’apparition du défaut de déséquilibre sur la turbine, représenté par une
composante prépondérante a la fréquence de 30 Hz d’apres le spectre indiqué sur la figure
5-13, pris sur le palier moteur dans la direction horizontale, générant des vibrations d’un
niveau de 12,56 mm/s jugé inadmissible d’apres les normes internationales VDI 2056
(tableau 5-1) des seuils du jugement des vibrations. Ce défaut apparu nettement dans tous
les spectres pris sur toute la chaine cinématique de la machine, représenté toujours par le
pic qui se manifeste a la fréquence de 28,75 Hz sur la bande de fréquence de 500 Hz, et de
30 Hz dans la bande de fréquence de 1000 Hz, relatif la fréquence de rotation de la ligne
d’arbre portant la turbine ( le déplacement du curseur est de 1,25 Hz ), ceci est illustré dans

I’ensemble des figures 5-14 jusqu’au 5-18.
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Aussi, on a constaté une légére décroissance du niveau globale de vibrations sur les points
de fixation du bati de la machine avec la structure, tableau 5-8. Concernant le point de
mesure N°01, ce niveau reste toujours éleve (19,036 mm/s) et le spectre relatif a ce point
montre 1’existence du déséquilibre 1i¢ a la composante fondamentale de fréquence 28,75
Hz (figure 5-19), ceci est di a I’'usure des plots d’amortissements sur ces points de fixation.
Cette défaillance de déséquilibre est accompagnée par un défaut d’usure a 1’état précoce
d’aprés le diagnostic établis le : 21 Mai 2010, révélant la présence d’un début d’usure sur
la portée de roulement dans le palier N°03, mais cette fois, ce choc est apparu sur la palier
N°04 dans le sens vertical, et ce le : 23 Mai 2010 représenté par des harmonies de la
fréquence fondamentale de 28,75 Hz, d’ordre 2, 3, 4 ..., comme ’indique la figure 5-18,
mais a faible amplitude et ce a cause de la diminution du niveau de vibrations sur le palier

N°04, apres 1’opération d’équilibrage de la turbine.

Poste Palier 02 | Palier 03 Palier 04

Niveau en mm/s | 12,025 07,723 03,986
Niveauen g 0,43383 01,16920 0,42094

Tableau 5-7 : Mesures des niveaux de vibrations globaux en termes de vitesse et

accélération sur la chaine cinématique du ventilateur Fumée du Four Email Poppi.

Poste 01 02 03 04 05 06 07 08

Niveau en|19,036 |6,7199 |3,5851 |3,5553 |6,7501 [4,3910 |13,661 |12,642

mm/s

Niveau en|0,55616 |0,4336 |0,25972 |0,25006 |0,24051 |0,19839 |0,33567 |0,28907

g

Tableau 5-8 : Mesures des niveaux de vibrations globaux en termes de vitesse et

accelération sur la structure du ventilateur Fumée du Four Email Poppi.




79

Fichier Affichage Curseurs Paramétres Traitements

== Ayl x|t gt | Sleeeis | s
W O[30 He, [2.36 mds2, 12.56 mm/s, BE.E3 um]]
minds : H22-Palier 2 RH- 01000 Hz mm/s 23/06/2010 10:65:46

20+

15.0005 4

C1

10,001 H

5,005

g 1 Hz
0 250 500 750 1000

i4 démarrer O Etude dun cas pr... B HIPGCAMP : Yue ... 2 er 7o | i vib-Grap B Spectre 11 FROR LSO % 1354

Figure 5-13 : Spectre pris sur le palier moteur N°02 dans le sens horizontal du

ventilateur Fumeée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 12,56 mm/s.
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Figure 5-14 : Spectre pris sur le palier moteur N°02 dans le sens vertical du
ventilateur Fumeée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 08,41 mm/s.
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Figure 5-15 : Spectre pris sur le palier N°03 dans le sens horizontal du

ventilateur Fumée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 04,79 mm/s.
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Figure 5-16 : Spectre pris sur le palier N°03 dans le sens vertical du

ventilateur Fumée du Four Email Poppi — jeu a I'état précoce sur la portée de roulement.
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Figure 5-17 : Spectre pris sur le palier N°04 dans le sens horizontal du

ventilateur Fumée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 01,76 mm/s.
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Figure 5-18 : Spectre pris sur le palier N°04 dans le sens vertical du

ventilateur Fumée du Four Email Poppi - jeu a I'état précoce sur la portée de roulement.
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Figure 5-19 : Spectre pris sur le point N°01dans le sens vertical de la structure du
ventilateur Fumée du Four Email Poppi - balourd sur la turbine de 14,68 mm/s.
5-3-7 Conclusion :
L’interprétation spectrale, des mesures sur le ventilateur Fumée, permet de déceler un
déséquilibre sur le rotor portant la roue du ventilateur, représenté par une composante
prépondérante se manifestant & la fréquence de rotation de la turbine. L’opération de
I’équilibrage fait diminuer le niveau de vibrations provoqué par ce déséquilibre jusqu’a
02,666 mm/s (tableau 5-6). Ceci est jugé acceptable selon normes internationales
VDI 2056 (tableau 5-1). L’opération de I’équilibrage confirme la présence d’un défaut de
déséquilibre lié a I’effort rotatif, car le niveau de vibrations provoqué par cette défaillance
s’est amélioré sur la ligne d’arbres portant la turbine. Sur le palier moteur ainsi qu’aux
points de fixation du chassis avec la structure il demeure élevé en particulier sur le point
N°01 de la structure (tableau 5-8), et pratiquement inchangé aux points N°05, 06, 07 et 08.
Ce déséquilibre est li¢ aussi a 1’effort directionnel relatif non seulement a 1’usure des plots
d’amortissement (fixation), mais aussi au commencement d’usure de la portée de
roulement dans les deux paliers N°03 et 04, ou sur la portée de roulement sur I’arbre
portant la turbine comme 1’indique la figure 5-2.
Ainsi, I’analyse de phase et le déphasage de 15,660° déterminés précédemment confirme
cette analyse de vibrations, donc pour résoudre ce probleme, on recommande au service de
maintenance de procéder au changement de touts les plots d’amortissements et au contrdle

du jeu sur la portée de roulement dans les deux paliers et sur I’arbre portant la turbine.
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5-4 Calcul des caractéristigues du systéme équivalent au ventilateur Fumée du four
email POPPI :

5-4 -1 Présentation du rotor du ventilateur :

La machine est composée d’un moteur ¢lectrique (figure5-1) et elle transmet le mouvement
de rotation vers une ligne d’arbre composée d’un arbre de diamétre 55 mm , d’une poulie
réceptrice de diametre 240 mm, et d’une turbine de diametre 800 mm et de largeur de 230
mm. Le rotor est supporté par deux paliers a roulement de référence 22212 avec de
manchons de serrage. La turbine est déséquilibrée : balourd de masse: 37,004 gr.

5-4 -2 Détermination de la fréguence propre du systéme :

(M +m)egee
IO

D'aprés larelation (4-6)ona: a, = \/ (5-3)

Pour déterminer la fréquence propre w, du systeme considéré a un degré liberté, on calcule

d’abord le moment d’inertieI,, , la masse (M, + m)du systeme et I’excentricitée .

5-4 -3 Calcul du tenseur d’inertie de chagque organe du systéme :

On suppose que la poulie réceptrice est équivalente a un disque 1 de rayon R, et la turbine
aun disque 2 de rayon R, (figure 5-20). Le systeme tourne par rapport a un repére fixe

(o xyz),et’arbre est supporté par des appuis en A et B dont les réactions sont :

(A et A )et(B, et B,): Réactions respectivement en A et B, suivant les axes x et z.

A/:By:O

Les dimensions du systeme sont données (figure 5-21).

a) Calcul du tenseur d’inertie du disque 1 par rapport au repere (O1 X1 Y1 7Z;)

On considére le disque 1 de la figure 5-22, c’est un modéle de la poulie réceptrice de
diameétre 240 mm, et d’épaisseur L1=44 mm, son centre de gravité est O;.

Le termes du tenseur d’inertie Ty, du disque 1 sont calculés par rapport au repére

01 X1 Y1 Z;.

Le centre de masse O1 se trouve sur 1’axe de rotation O1Y71:

X101:0’ y101:0' 2101:0 (5'4)



84

Az Bz
A B
| ¥y
o o / - w .
./ ./
e
Disque 1 Bx
X balourd

Disque 2

Figure 5-20 : Systéme équivalent au rotor arbre turbine.

Le tenseur d’inertie T,, est de la forme :

I, 0 0
T,=]0 I, O (5-5)
0 0 I,
2 2 2
. meR" meh m eR 2
Avec: l,=1,= 2 + o , Iyl:T , m=pxR"h
z Disque 2
~ Balourd
Disque 1 A B
X
_O,_.ST__._._. o — ——— __.T)Jt 1 -
44 100 | 275 | 215 16.77
650.77

Figure 5-21 : Dimensions du systéeme équivalent au rotor arbre turbine.

Application numérigue :

Pour le modele similaire a la ligne d’arbre portant la turbine du ventilateur Fumée du

Four Email Poppi, on a:
p = 7860 kg/ m® (masse volumique de I’acier ).
R, = 0,114 m. ( la poulie réceptrice est de diametre 240 mm , en tenant compte

des deux gorges de la poulie sur ce diametre, alors le disque 1
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modele sera caractérisé par un diamétre de 228 mm.

h = L1=0,044m

La masse m, sera: m, = 14,113 K¢
Le moment d’inertie l,=1,= 0,048 Kg.m’
Le moment d’inertie  : l,, = 0,092 Kg. m?

D’aprés la relation ( 5-5), le tenseur d’inertie du disque 1 par rapport au repére
(O1xlylzl)sera:

0048 0 0
T,=| 0 0092 0 (5-6)
0 0 0048

Figure 5-22 : Disque 1 équivalent a la poulie réceptrice.

b ) Calcul du tenseur d’inertie du disque 2 par rapport au repére ( O X, Yo Z5)

Consideérons le disque 2 ( voir figure 5-23 ), ¢’est un modéle de la turbine de diamétre 800

mm, et de largeur L2 = 230 mm. On effectuant un calcul de la masse m,, on trouve :
m, = 66.232 Kg (5-7)
Cela veut dire que la largeur du disque qui correspond a ces données est :

Lzzp;anz (5-8)
7R,




Le tenseur d’inertie du disque 2 par rapport au repere ( O, X, Y, Z, ) est :

l, 0 0
To=| 0 1, O (59)
0 0 1,

Application numérigue :

Pour m, = 66.232 Kg, h, = L2=0,01677 m. et R, = 0,4 m, on trouve:

265093 0 0
T,=| 0 529856 0
0 0 265093

Z2

R2

Figure 5-23 : Disque 2 equivalent & la turbine.
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(5-10)

¢ ) Calcul du tenseur d’inertie de 1’arbre par rapport au repere ( O3 X3 Y3 Z3)

Considérons I’arbre de diametre 55 mm, et de longueur de L3 =590 mm

(figure 5-24). Sa masse est :
m; = p-ﬂ'-R32-h3
Avec: h,=L3=0,590 m.

Le tenseur d’inertie du disque 3 se présente sous la forme :

l, 0 0
Te=[0 1, O
0 0 I,

Application numérique :

(5-11)

(5-12)

Pour m, = 11.018 Kg, h, =L3=0,590 m. et R, = 0,0275 m, le tenseur d’inertie de 1’arbre

considéré est:
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0,32170 0 0
T.=| 0 000417 0 (5-13)
0 0 0,32170
23
R3
N A o 5;}’
Y3
!/ Ly=h3

Figure 5-24 : Arbre du ventilateur.

d ) Tenseur d’inertie de la masse parasite par rapport au repére ( O4 X4 Y4 Z4) :

On suppose que la masse parasite représenté dans la figure 5-20, a la forme d’un
parallélépipéde comme I’indique la figure 5-25.)

Les moments d’inerties seront :

| m, (a® +b?)
x4 = 12

m4.(b2 + L’Z)
=5
|- m,(a? +L?)
24 12

Application numérigue :

m, = 37.004 gr (balourd déterminé lors de 1’équilibrage du ventilateur

Fumée du Four émail Poppi ).

a=3mm.
b =30 mm.
L'=52 mm

Ces dimensions ont été déterminées a I’aide du logiciel CATIA.
Le tenseur d’inertie de la masse parasite recherché est:
0,2803 10° 0 0
T, = 0 11114 «10°° 0 (5-14)
0 0 0,8366 «10°°
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&
i Ya
.

1

Figure 5-25 : Masse parasite sous forme d’un parallélépipéde.

5-4 -4 Détermination du centre de gravité du systeme par rapport au repére (O XY 2):

On considére le systeme de la figure 5-21, et on calcule le centre de gravité de chaque
organe par rapport au repére (O XY Z).
Notre systéeme est composé de quatre éléments: les disques 1 et 2, I’arbre et la masse

parasite,

a) Détermination des centres de gravité des disquesl et 2 et de l'arbre

Les coordonnees des centres de gravité O, du disque 1 et O, du disque 2 par rapport au

repere (O XY Z) sont respectivement:

Xor =0
Yo = 22mm = 0,022m (5-15)
25, =0
et
X0, =0
Yo, = 642,385mm = 0,6424 m (5-16)
Zy, =0

Les coordonneées du centre de gravité O, de I’arbre par rapport au repére (O XY Z), sont :

Xo3 =0
Yoz =339mm = 0,339m (5-17)
Zo3 =0
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b) Détermination du centre de gravité de la masse parasite :

Les coordonneées du centre de gravité O, de la masse parasite par rapport au repere

(O XY Z), sont déterminées suivant la position du balourd pendant la rotation du rotor. Si
on choisit la position ou le balourd est maximum, a cette position 1’axe O4 Z, est paralléle a
I’axe O, Z, ( Figure 5-26 b) . Si on prend la position ou le balourd est orienté vers le bas
(Z, =-Z,), les coordonnées de O, par rapporta (O XY Z) seront :

Xo4 =0
Yo, = 642,385 + 8,385 +1,500 = 652,27mm = 0,65227 m (5-18)

Zy, = —385mm = -0,385m
. h, a
AVGC . yo4 = yoz +—=+—= (5'19)
2 2
b
Et: Zo, = —( R, — EJ (5-20)

Pour I’obtention de ces derniers résultats, il faut tenir compte simultanément des figures
5-21, 5-23, 5-25 et 5-26 b.
Pour la détermination des coordonnées du centre de gravité G par rapport au repére
(OXYZ),ona:m = 14113 Kg, m, = 66,232 Kg, m, = 11,018 Kg,
m, = 37,004 ¢10°° Kg, la masse du systéme est donc :
M’ = 91,4 Kg
Comme valeurs numériques des coordonnées de G, on trouve :
Xs =0
Y, =0,51004 m (5-21)
Z. =-0,15587 ¢10°m

Z représente le décalage de 1’axe principale d’inertie du systeéme (rotor) par rapport a

’axe de rotation. Le systéme est deséquilibré suite au balourd de masse m, = 37,004 gr qui
provoque l'apparition d'une excentricité (e ) de valeur :
e =0,15587 ¢10°m (5-22)

Remarque :
L’excentricité (e), peut étre determinée a partir de la relation

€E=Te

R

Ou: r estladistance ou la masse parasite m est placée par rapport a I’axe de rotation
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(OY ). Dans notre cas c’est la distance ( z,, =-0,385m ), donc :
r=0,385m.
m : masse parasite, m=m,=237,004¢107° Kg.
My :masse du rotor, tel que :
M;=m +m,+m,= 91,363 Kg (5-23)
Finalement, ’excentricité ( e ) a comme valeur :
e=0,15593¢10"° m (5-24)
En comparant les valeurs des deux relations (5-22) et (5-24), nous constatons que le

résultats sont approximativement les mémes.

5-4 -5 Calcul du tenseur d’inertie du systemeen (O) :

Théoréme d’Huygens généralisé :
Les reperes (G Xg Yo Zg)et (AXY Z)sont liés au solide ( voir figure 5-26 a).

Les axes des repéres sont paralléles entre eux, ce qui donne :

AG =X, i +Y 0] +Z, ek (5-25)

X3

Xa

Y

Figure 5-26 a : Représentation d’un solide en général.

Le tenseur d’inertie en ( A ) est obtenu par la relation matricielle suivante :

mlr?+23)  —mXeYs  —mXeZe
=[]+ —mXoY, m(X2+22) -mY, .z (5-26)
SmMXgZe  —mYeZs  m(XGi+Y

On détermine les tenseurs d’inerties pour chaque organe en (O). Ensuite on établira la somme
de ces tenseurs pour avoir celui du systeme en (O). A cet effet, les résultats du calcul sont

comme suit ;
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a) Tenseurs d'inertie du disque 1 et du disque 2 en (O)

Les tenseurs d’inertie T, du disque 1 etT, du disque 2 par rapport au centre (O) sont

respectivement :

00548 0 0
T,=| 0 0092 0 (5-27)
0 0  0,0548
29,08255 0 0
Et T, = 0 5,29856 0 (5-28)
0 0 29,98255
zZ Zy
Z4
T ‘—— C-}: 111} —y
Yo
Y
Oy
X X: Disque 2 balourd Yy
X4

Figure 5-26 b: Représentation du centre de masse G du systeme.

b) Tenseurs d'inertie de l'arbre et de la masse parasite et T, du systeme en (O) :

Les tenseurs d’inertie respectifs en (O) sont :

1,26620 0 0

T,=| 0 000417 0 (5-29)
0 0 1,26620
(002123 0 0

T,=| 0 000549 0,00929 (5-30)
0 000929 0,01575

Alors, le tenseur d’inertie T, du systéme en (O), sera :

T, =T, +T,+T,+T, (5-31)
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On aboutit a:

31,32478 0 0
T,=| 0 540022 0,00929 (5-32)
0 000929 31,31930

On remarque d’apres les composantes du tenseur d’inertie (5-32) que la majorité des produits
d’inertie sont nuls est les autres produits sont négligeables devant les éléments diagonaux. On

se propose de les négliger par rapport aux éléments diagonaux. On considére T, de la forme :

le O 07 [31,32478 0 0
T,=| 0 1, O |=| 0 540022 0 (5-33)
0 0 I 0 0  31,31930

Cependant, le moment d’inertie ( I, ) du systeme par rapport au centre (0), s’écrit sous la

forme [19,24]:
1
Io :E(on +|ov+|oz) (5'34)

Et le moment d’inertie par rapport a I’axe Oy sera : I, = 05,40022 Kg.m? (5-35)

La pulsation propre du systéeme ( chapitre 4) est :

a)oz\/(MR+T4).g.e (5_36)

oy

Ou: m est la masse parasite, dans notre cas m=m,
M, est la masse du rotor sans la masse parasite.
g estle pesanteur.

e est]’excentricité donnée

I,, le moment d’inertie du systéme par rapport a (Oy)

Application numérigue :
Mg = 91,363 Kg

m, = 37,004 «10°kg.
g=981 m/s’.
e =0,15587 «10°m
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I,, = 05,40022 Kg.m?

Pour la pulsation propre et la frequence propre du systeme on trouve respectivement :
@, = 016087 rd/s (5-37)

et fo=-% -00256 Hz (5-38)
2.7

5-4-6 Détermination de I’amortissement critique du systéme :

D’aprés la relation (4-32) pour I'amortissement critique Cron a:

C, =2¢(M +m)eaw,

Ou: M est la masse du rotor sans la masse parasite = M =M,
m est la masse parasite, pour notre cas : m=m,
Donc I’expression de I’amortissement critique sera :
C,=2¢(My+m,)eam, (5-39)
Application numérigue :
M, =91363Kg ; m,=37,004e10°kg. ; @, =0.16087 rd/s.
on obtient pour Cr :
C, =29,40704 Kg.rd /s (5-40)

5-4 -7 Calcul du coéfficient d’amortissement du systéme C :

5-4 -7 -1 Détermination du décrément quarithmiqueA :

Si on considére le systéme tournant avec frottement sur les deux paliers supportant le rotor, le

décrément logarithmique A est donné par [25,27]:

C

t

Aol Ae 2(M+m) .sin (§t + IB) _ Crx (5_41)

,#_(HZ'—”] . (M + m)5
Ae ML 0 sin(St+ 2.7 + B)
Pour notre cas,ona: M =M; et m=m,,dou:

_c

Azl Ae 2{M+m) .sin (5t +ﬂ) _ Crx (5_42)

C 2. (M R + m4)5

—| t—
Ae TR j.sin(&.t+2.;z+ﬂ)
Ainsi pour déterminer le coefficient d’amortissement C du systeme, il faut calculer le

décrément logarithmique A et la pulsation propre amortie 6 du systéme.
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Considérons le rotor portant la turbine du ventilateur Fumée du four Email Poppi,
représenté dans la figure 5-27 réalisée par le logiciel CATIA. Le rotor est constitué par un
arbre de diamétre 55 mm, supporté par deux paliers a roulements, balourdé par la masse
m, comme ’indique la figure 5-28, et situé a une distance r par rapport a I'axe de rotation

(OY ). On a les considérations suivantes :
La masse parasite est supposée étre de forme parallélépipéde de masse :

m=m, = 37.004 gr. (5-43)
La turbine est de rayon : R =400mm (5-44)

Pour déterminer le coefficient de frottement C, on a procédé a une série de mesures pratiques
de I’angle ¢ (figure5-28), qui caractérise le déplacement angulaire de la masse parasite a
I’instant ( t ) par rapport a I’axe vertical. On refait cette mesure a I’instant (t+ T,), ou T, est
la période des oscillations de la masse parasite ou du systeme amortie a un degré de liberté.

Si on considere la relation (5-41), on voit que I’amortissement est caractérisé par le
logarithme du rapport de déplacement a ’instant (t ) eta I’instant (t+ T, ).

Alors que la période de vibrations amortie est :

_2x
o

Avec & est la pulsation propre amortie, qui dépend de la pulsation propre du systéeme

T, (5-45)

conservatif @, et du coefficient d’amortissementC . On a:
2
C
5 =wy - ——— (5-46)
2(M +m)

La période T, est toujours inconnue. Pratiquement, si on écarte la turbine deséquilibree par
une masse parasite m de sa position d’équilibre, d’un angle ¢ a I’instant t, donne, et on la
laisse libre, la turbine aura le mouvement d’un pendule complexe. Dés qu’elle revient a sa
position initiale aprés un temps ecoule T,, on aura une oscillation caractérisee par sa periode
T, et sa pulsation propre amortie o .

Pour mesurer la hauteur h (figure 5-29), a chaque fois on utilise une réglé millimétrique,

placée horizontalement a la position et au moment ou la turbine s’arréte en effectuant la
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premiére oscillation, ensuite la deuxiéme oscillation, la troisieme .., ainsi de suite. A chaque

fois et aprés chaque mesure de la hauteurh , on calcule I’angle d’écartement ¢ qui sera

déterminé comme suit :

La hauteur h peut s’écrire sous la forme :

h=00"=00"-00" =R—Recosp=Re(l-cosp)

= cosp =1- % (5-47)
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Figure 5-27 : Rotor désequilibré du ventilateur Fumée du Four
Email Poppi, représenté par CATIA.
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Figure 5-28 : Mouvement d’oscillation du balourd autour de la position

d’équilibre sur la turbine Fumée du four Email Poppi.
On déduit que : @ = Arc cos(l— %) (5-48)

A partir de la relation (5-48) on calcule la valeur du déplacement angulaire ¢ pour chaque
période (tableau 5-9).
Pour le décrément logarithmique: si on prend deux déplacements angulaires ¢ successifs a

I’instant (t) et a I’instant (t + T,) respectivement et d’aprés le tableau 5-9, on aura :

A =h [ﬂ] (5-49)
(0(t +TA)

Et comme valeur numérique: A, = In 0,722781 = A, =0,084674 (5-50)
0,664063

De nouveau, on prend les deux déplacements angulaires ¢ a (t+ T,) eta (t+2T, ) ainsi

qu'aux instants (t+2T, ) et (t+ 3T, ) pour lesquels on a respectivement:

3 go(t +TA) B ¢(t + 2.TA) )
A, = In[—(o(t N 2.TA)J et A, = In[—go(t +3'TA)J (5-51)

Les valeurs numériques correspondantes sont :

| [0,664063]

- = A, =0,138622 (5-52)
0,578105

2

A, = In| 2278105 = A, =0,188262 (5-53)
0,478901
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Finalement, le décrément logarithmique A est la moyenne des trois valeurs obtenues, donc :

A= % — A =0137186 (5-54)
5-4 -7 -2 Détermination du coefficient d'amortissement C :
Pour déterminer maintenant le coefficient d’amortissement C, on considére
Les relations (5-42) et (5-46) avecM =M, et m=m, eton en deduit que:
4(M, +m,) .0 —C?
— \/ ( R 4) a)O (5_55)
2(M, +m,)
et:
CZZ.A.(MR+m4).a)O (5-56)
Var?+ A2
Turbine
Figure 5-29: Mesure de I’écartement ( h ) du balourd
Temps (s) t t+ T, t+2T, t+3T,
h(mm) 100 85 65 45
@ (degré) 41,140 38,048 33,123 27,439
@ (radiant) 0,722741 0,664063 0,578105 0,478901

Tableau 5-9: Déplacement angulaire ( ¢ ) du balourd sur la turbine

Application numérigue :

M, = 91,363 Kg

Le coefficient d’amortissement sera :

, m, = 37,004 ¢107°kg ., @, = 0,06409 rd/s,

C=0,64192 Kgerd/s

A =0,137186
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Remarques :
e On remarque que C < C, , ce qui montre le systeme faiblement amorti.

e La pulsation propre amortie (5-46) est: 6 =0,16083 rd/s.
0<aw, , ce qui impliqgue que le systeme est faiblement amorti, et que cet

amortissement freine et ralentit le mouvement oscillatoire du systéme. Ceci est du au fait

que I’amplitude de vibrations décroit avec le temps (tableau 5-9).

5-4 -8 Détermination de la fréquence, de la pulsation réduite et du taux d’amortissement
a. du systéeme :

Sachant que la période et la fréquence des vibrations amorties ont respectivement pour

expressions :

T, =27 o f-2_2  §_-% _q056 Hz
o T, 27 2.
Et connaissant &, on obtient :

T, =39,06724 secondes et f, =0,02559 Hz (5-57)

On remarque aussi que f, =0,02559 Hz est légerement inférieure a f, (5-38).

Selon la relation (4-44),ona: & = @
)

D’aprés les données techniques de la machine, la fréquence de rotation de la ligne d’arbre

portant la turbine du ventilateur Four Email Poppi est :

f =29.9 Hz (5-58)
La pulsation ( @ ) de la force d’excitation est :
o=2r.f donc » =187,86724 rd/s (5-59)
Concernant la pulsation propreaw,, la valeur trouvée est beaucoup plus inférieure a la
pulsation excitatrice (). Il faut que @, > @. Autrement dit, pour que le rapport de pulsation
aura une signification, il faut que (& =#1). Pour cela, on a déterminé les différentes
fréquences propres et les modes propres du systeme, en procédant a une analyse modale
numérique a 1’aide du logiciel CATIA (figure 5-30). On a pris la valeur de la premiére
fréquence supérieure classée apres la fréquence excitatrice f correspondante a la pulsation
excitatrice @ .Ces valeurs sont représentées dans la figure 5-30. Cependant la valeur prise de

la fréquence propre f,, relative a la pulsation propre @, est : f,, = 45,04870 Hz
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Sachant que pour la pulsation propre on a: a,, = 2.7.f,,, on trouve :
@y, = 283,04933 rd/s

La pulsation réduite sera :

e=2 =  £=0,66373 <1 (5-60)
Wo3
: C
Le taux d’amortissement est : « = c (5-61)

r

Ou, C, est I’amortissement critique donné qui dépend de la pulsation propre @,.On remplace
cette pulsation par celle donné ( @,, ) et I’amortissement critique correspond a cette pulsation
sera donné par :

C,=2e (M rRT m4)’ Wy (5-62)
De méme, le coefficient d’amortissement dépend de la pulsation propre «,, donc elle sera

remplacée par @,,, on obtient alors :

C, = (5-63)
VA + A
) : _ C,

Pour le taux d’amortissement, On a : a = c (5-64)
r2

Application numérique :

M, = 91,363 Kg; m, =37,004 ¢10°kg.; a,, =283,04933 rd/s; A =0,137186

On trouve/
Amortissement critique: C,, =5174141752
Coefficient d’amortissement : C, =1129,44418

Taux d’amortissement : a = 0,02183
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5-4 -9 Calcul du facteur d’amplification dynamigue (agrandissement) G et amplitude

dynamique :
En tenant compte de la relation (4-43) avec A, =e , I’agrandissement G est :

G="- 1 (5-65)

N

Ou: A est’amplitude dynamique du systéme.

A, est I’amplitude statique, elle représente I’excentricité ( e ) dans le cas d’un balourd

statique, ce qui correspond parfaitement a notre cas.
En tenant compte de (5-60) et (5-64), 1’agrandissement sera :
G =1,78504
Dans ce cas, ’amplitude dynamique de la vibration sera :
A=Gee (5-66)
On sait que e = 0,15587 ¢10°m (5-24) donc on aboutit a: G =1,78504

L’amplitude dynamique de la vibration sera : A=0,27823 ¢10°m

5-4 -10 Détermination du déplacement ( x), de la vitesse ( v ) et de I’accélération

vibratoire (a)

Soit I’équation différentielle du systéme forcé a un degré de liberté [5]

X'+20aoa)00)'(+a)020X:M?mosina).t (5-67)
Sa solution est de la forme

x = G.A,.sin(wt + $) (5-68)
X = Gesin(wt +¢) = Aesin(wt + @) (5-69)

En tenant compte des relations A, =e et (5-66), ou :

A . est ’amplitude dynamique du déplacement vibratoire.

@ : est la pulsation excitatrice.

¢ . estle déphasage entre le signal d’entrée généré par la force d’excitation
(balourd), et le signal de sortie généré par la réponse qui est le déplacement

vibratoire (x), comme I’indique la figure 4-15.

Donc, d’apres 1’expression (4-48), le déphasage ¢ sera: ¢ = A"Ctg(f .a‘;j

Pour & =0,66373 et ¢ =0,02183 , ontrouve: ¢ =2,96510 degrés = 0,05175 radians
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Finalement, le déplacement vibratoire donné par la relation (5-69) devient :

X = 0,27823 ¢10° »sin(187,86724 et +0,05175 ) (5-70)

Amplitude efficace A, _du déplacement vibratoire :

Dans le cas d‘une vibration de type sinusoidale (figure 3-2-a), I’amplitude efficace

s’exprime en fonction de I’amplitude créte (chapitre3) de la facon suivante :

Aev2
2

Ay = =0.707 ¢ A, (5-71)

Elle est connue aussi par la valeur RMS. Ou,
A, : est la valeur créte du signal vibratoire comme I’indique la figure (3-2-a), donc elle
représente 1I’amplitude maximale du déplacement vibratoire ( A ).On trouve:
A =A=0,27823 ¢10°m
L’amplitude efficace du déplacement vibratoire sera :
A, =0,19671 10°m

On dérivant I’équation du déplacement, on obtient la vitesse vibratoire :

V = d)(;—(tt) = Aepe Cos(a).t+¢) (5-72)

A cet effet, I’amplitude maximale de la vitesse sera :
V. =Aew (5-73)
On obtient comme valeurs numériques:

A=0,27823 ¢10°m ;w =187,86724 rd/s

L’amplitude maximale de la vitesse vibratoire sera : Vo =52,27030 mm/s

Amplitude efficace V., _de la vitesse :

C’est la valeur RMS de I’amplitude de la vitesse qui sera déterminée & partir de :

_Vco\/i
2

V., =0.707 oV, (5-74)

Ou, V, est la valeur créte de I’amplitude de la vitesse, elle représente I’amplitude maximale

de la vitesse, donc :
V. =V, =52,27030 mm/s
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La valeur en RMS ou I’amplitude efficace de la vitesse est :

Ve =36,95510 mm/s

En dérivant I’équation de la vitesse, on obtient lI'accélération et son amplitude maximale :
d’x(t) _ dv(t)

at)=—52=

dt? dt
= Ae’ (5-75)

=~ o Aesin(wt +¢)

a

Numériquement on aboutit a :
A=0,27823 ¢10°m ; ®=187,86724 rd/s

On déduit que : a_,, =9,81988 m/s’=1,00101 g
Avec g =981 m/s?

La valeur RMS de I’amplitude de 1’accélération est :

- & '2‘/5 ~0.707 o a, (5-76)

aeff

a. est la valeur créte de I’amplitude de 1’accélération, elle représente I’amplitude maximale
de I’accélération pour laquelle on trouve:

a, =a, =100101 ¢
On déduit de (5-106) la valeur en RMS ou de 1’amplitude efficace de 1’accélération :

a =0,70771 ¢

5-5 Validation des résultats :

Dans le chapitre 4 recensements des cas pratiques et commentaires, en particulier pour le cas
vécu du ventilateur Fumée Email Poppi, sur I’ensemble des mesures prélevées que se soit en
terme de vitesse ou d'accélération, ces valeur sont données en RMS ou en valeur efficace,
d’aprées le mode de calcul de ’appareil de mesures des vibrations (Movilog 2).

Le tableau 5-10 résume la bonne concordance entre les résultats théoriques et expérimentaux.

Valeurs déterminées | Vitesse vibratoire en mm/s Accélération vibratoire eng
Théorie 36,95510 0,70771
Expérimentation Niveau global : 33,39 Niveau global : 0,7318

Niveau du pic de la fréquen

fondamentale est : 31,36

Tableau 5-10: Confrontation des résultats théoriques et expérimentaux

pour ventilateur Fumée du four Email Poppi.
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5-5-1 Confrontation de la vitesse en prenant le niveau de raie de la composante

prépondérante :

L’erreur absolue est : AV = ‘Vo — Vet

(5-77)

f

V, et V. sont respectivement la valeur mesurée (réelle) de I’amplitude de la vitesse et la

valeur efficace de I’amplitude de vitesse déterminée théoriquement. On a:

V, =31,36 mm/s
Vg =36,95510 mm/s

Donc, I’erreur absolue sera :

AV =559510 mm/s

La précision ou I’erreur relative sera :
& = AV = & =015140 =1514%

eff

5-5-2 Vitesse et accélération en prenant le niveau global de vibration en RMS :

L’erreur absolue est : AV' =V, =V f (5-78)
Ou: 'V, estlavaleur mesuree (réelle) du niveau global de la vitesse.
V, =33,39 mm/s

Donc, I’erreur absolue sera : AV’ =356510 mm/s

. , . , AV
La précision ou I’erreur relative estdonc: &, = — (5-79)

eff
= &, =0,09647 =9,647%

L’erreur absolue est : Aa = ‘ao — Ay (5-80)

Ou, a, est la valeur mesurée de 1’accélération vibratoire global en RMS, telle que :
a, =0,73189
a est la valeur efficace de I’amplitude de I’accélération déterminée théoriquement :
ay =0,70771 ¢
Donc, I’erreur absolue sera : Aa =0,02409 ¢

Aa
=— =g, =0,03292 =3,292%
a'O

La précision ou I’erreur relative est : &,
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5-6 Conclusion :

Le diagnostic vibratoire établi sur le ventilateur Fumée du four Email Poppi, présente

plusieurs anomalies mécaniques, a savoir :

e Un défaut de déséquilibre lié¢ a I’effort rotatif dont le balourd est la source.
e Un défaut de déséquilibre lié¢ a I’effort directionnel relatif au :
1- défaut d’usure sur les plots d’amortissement reliant le chassis de la machine avec
la structure.
2- Défaut de jeu sur la portée de roulement dans les deux paliers de 1’arbre portant la

turbine provoqué par un commencement d’usure sur ces portées.

Vu le type d'anomalies citées et ’instabilité vibratoire sur la structure, les résultats des
niveaux de vibrations réels trouvés, sont un peut décalés par rapport a ceux determinés
mathématiquement, notamment ceux reliés a la vitesse qui présentent une précision de
15,14 % et 9,647 %. Par contre, le niveau de vibrations global réel de 1’accélération est proche
de celui de la théorie, il présente une précision de 3,292 %. L’erreur enregistrée dans la
mesure relative a la vitesse est liée au mode de la fonction d’intégration du signal capté par
I’accélérometre qui permet de transformer les accélérations mesurées en vitesses et en
déplacements si nécessaire. Avec I’intégration numérique des accélérations on peut facilement
avoir ce décalage entre les deux valeurs mesurée et calculée.

Le modéle mathématique adopté donne des résultats proche de ceux du modéle réel, et les
résultats peuvent étre amélioré, dans le cas ou on dispose d’un équipement présentant
seulement un défaut de balourd. En effet, si le nombre de défaillances mécaniques ou
électriques y compris le balourd augmente sur une installation, les résultats pratiques liés au
défaut du balourd seront masqués et leurs comparaisons avec ceux déterminés par la théorie
seront moins précis.

Dans le cadre de ce mémoire et de maniére relativement similaire a celle du cas présenté dans
ce chapitre, nous avons encore traité deux cas de machines industrielles (Annexe 2). Les

résultats ont été présentés a un congres international de mécanique [7,8].
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CONCLUSION GENERALE

Il n’est jamais simple de pouvoir identifier une défaillance ou un ensemble de défaillances
dans une installation industrielle. Les defaillances peuvent présenter les mémes
symptdmes. Dans ce modeste travail, on procede a I'étude de machines stratégiques et
courantes dans des chaines de production en Algérie. Ces derniéeres nécessitent un controle
vibratoire systématique, afin d’éviter leurs arréts intempestifs, augmenter leurs
disponibilités et programmer des interventions pour réparation dés ’apparition des défauts
qui peuvent surgir en cours de fonctionnement.

Comme notre travail a un aspect expérimental relativement poussé, les différents tests,
mesures et expériences sont faits directement sur site.

On a présenté des cas pratiques de machines industrielles qui révelent un symptéme unique
représenté par les mémes images vibratoires. On cite :

~Casa: V Séparateur Cru,

—Cas b : Séparateur ciment,

—Cas C : V refroidissement final.

L’interprétation spectrale des mesures de vibrations a permis de déceler la présence d’un
défaut de balourd, alors que la réalité et dans certains cas, ce défaut est la conséquence
d’une altération mécanique ou d’une altération thermique. En 1’occurrence, on distingue
deux sortes de déséquilibre, les défauts provenant d’un effort rotatif, et les défauts issus
d’une contrainte directionnelle comme le desserrage de palier, une excentricité ( jeu ), un
effort induit par une courroie tendue,.. .etc.

On a mis en évidence le rble de I’analyse de phase dans la distinction entre les efforts
rotatifs et directionnels (Casaet Casc).

La correction du balourd n’est pas toujours réussie, car elle dépend de plusieurs facteurs.
Parmi Les plus importants de ces facteurs, on cite : I’existence du défaut de balourd seul, et
la bonne fixation de la machine comme dans le cas du ventilateur Four Email Poppi
(usure des plots d’amortissement).

Les résultats obtenus dans cette étude, peuvent étre améliores, si la machine en question

présente un défaut de balourd seul, sans l'influence des autres défaillances a savoir le jeu
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sur la ligne d’arbre du rotor de la turbine et I’usure des plots d’amortissement sur les points
de fixation de la machine.
On estime que ce modeste travail nous a permis de nous introduire dans le domaine des

applications industrielles

Le contenu de ce travail est perfectible et il peut étre élargi a 1’étude des autres défauts

comme défauts d’engrenements, de serrage, ... et aux cas des rotors flexibles.
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ANNEXE 01

1- Matériels utilisés pour le suivi vibratoire

1-1 Le capteur:

Le capteur utilisé lors des prélévements de mesures de vibrations est I’accélérometre ASH

210. Ses caracteéristiques sont :

Sensibilité a 120 Hz : 100mV/g + 5%.

Bande passante a 10 % : 2 Hz — 10 KHz.

Fréquence de résonance : > 20 KHz.

Transverse : <5%.

Contrainte de base : < 1g /250 pstrain.

Etendue de mesure : 80 g.

Point de repos : compris entre 13 Vet 16 V.

Température de stockage et de fonctionnement : - 20°C - +120°C

la température haute est limitée par celle du cable entre 90°C et 120°C.

1- 2 Collecteur de données MOVILOG 2 :

La surveillance périodique de nos machines tournantes ciblées dans le mémoire se fait avec

le collecteur de données MOVILOG 2, qui nous donne ’accés a une gamme compléte
d’application, a savoir:

e Analyse et diagnostic des machines sur site.

¢ Recherche de résonances de structures ;

e Suivi périodique des machines ;
Il est doté d’un module équilibrage pour la correction des défauts de balourd, dont les
fonctions d’aide a I’installation des masses, au controle et a I’optimisation de la qualité

d’équilibrage sont inclues dans ce module.

Le Movilog 2 est un outil simple d’utilisation, maniable avec son faible poids. Il est
associe a son logiciel PC de maintenance prédictive pour le diagnostic appelé DIVADIAG
congu pour le suivi périodique des équipements industriels. Il est doté d'une importante
capacité mémoire et une rapidité de prise de mesures et de contréle automatique de validité

des résultats.

Ses caractéristiques techniques sont :
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e Cet appareil de mesures est bati sur une architecture multiprocesseur qui lui confére
puissance et rapidité. Il intégre notamment un convertisseur 16 bits associé a un
processeur de traitement de signal 32 bits virgule flottante, de bruit de traitement
numérique negligeable ;

e Dynamique : 110 dB hors gain ;

e Analyse en temps réel : jusqu’a 20 KHz avec 75 % de recouvrement.

e Résolution fréquentielle permettant de séparer deux phénomeénes de fréquences tres
voisines : FFT 3200 lignes plus zoom de facteur 128 ;

e Traitement de signal entiérement numérique permet 1’implantation de nouvelles
fonctionnalités par simple chargement de logiciel, depuis un PC ou par carte
PCMCIA, sans modification du matériel ;

e Capacité mémoire illimitée par 1’utilisation de cartes PCMCIA ;

e Autonome avec ses 18 h sans recharge de batteries ;

e Son boitier étanche en polycarbonate qui donne sa robustesse ;

e Mesures du niveau global de vibrations incluant des mesures suivant les normes
ISO 2954 ;

e Controle de roulements;

e Analyse spectrale ;

e ZOOM ;

e Analyse temporelle ;

e Analyse d’enveloppe (démodulation temporelle ou spectrale);

e Analyse basse fréquence ;

¢ Analyse synchrone ;

e Mesure de phase
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Contribution i la maintenance conditionnelle par I’analyse vibratoire

Controle vibratoire des machines tournantes

MAGRAOUI Rabah (1), OUALI Mohammed (2),
KHODJA Ali (3).

(1), (2) : Université Saad Dahleb Blida, Département de
Meécanique, Faculté des Sciences de I’ingénieur,
Laboratoire de recherche STRUCTURES
MECANIQUES - Blida, ALGERIE.

(3) : Laboratoire de vibrations, Entreprise VIBRATECH ,
Blida.

INTRODUCTION :

Durant ces derniéres années, les ingénieurs se sont
intéressés aux problémes de vibrations des machines
industrielles, soit par ’isolement de ces vibrations, ou
par la réduction de leurs effets. Ainsi, I’installation des
‘équipements industriels s’accompagne par un besoin de
contrdle de vibrations soit par I’expérience de I’ingénieur
(le toucher) ou a I’aide des instruments optiques ou
autres qui mesurent les déplacements vibratoires.
Cependant, une technologie de mesures de vibrations
s’est développée pour effectuer le contrle de sévérité
vibratoire lors de I’acquisition d’un nouvel équipement
et assurer la surveillance des machines

industrielles .L’apparition des collecteurs de données de
vibrations informatisés a contribué d’une maniére
considérable a la surveillance périodique des machines
et au suivi de I’évolution des défauts mécaniques ou
électriques qui peuvent surgir lors du fonctionnement

dés leurs apparitions. Dans ce travail, nous étudierons le
comportement vibratoire d’un équipement stratégique dans
une cimenterie :

- Un ventilateur séparateur dont le mouvement est transmis
a I’aide d’un accouplement semi élastique dans la zone
ciment.

Cette étude montre la détection précoce des défaillances,
grace aux interprétations spectrales fournies par un
collecteur de données et analyseur de vibrations
MOVILOG 2 qui est associé a son logiciel PC
DIVADIAG de maintenance prédictive. Ceci permet
d’approfondir les analyses spectrales des signaux et la
détection avec précision de la source des anomalies qui
sont source de vibrations.

Jusqu’a ces derniéres années, I’entretien des machines et le
remplacement des piéces soumises a I'usure

pouvaient étre envisagés, entre autres, de deux manieres :
L’attente de la casse (rupture) ou le remplacement a
intervalles réguliers.

de I’apparition d’un défaut et permet de suivre son
évolution pour gérer la maintenance.

Gérer le maintenance, ¢’est programmer ’arrét
indispensable de la machine en perturbant le moins
possible la production toute en tenant compte de la
disponibilité de 1’équipe d’intervention et de
I’approvisionnement en piéces de rechange. C’est la
maintenance prédictive, prévisionnelle ou encore
conditionnelle. Le rdle du suivi vibratoire n’est pas de
limiter la casse mais d’estimer la durée de fonctionnement
autorisée avant les éventuelles avaries pour prévoir
I’entretien nécessaire [1].

Mots clés : Maintenance, Analyse vibratoire, machines
tournantes, défauts mécaniques, défauts électriques.

EXEMPLE D’UN CAS VECU:

On se propose d’exposer un cas pratique vécu dans la
cimenterie de Saida, il s’agit du Ventilateur Séparateur
dans la zone Cru.

1- VENTILATEUR SEPARATEUR _CRU -
Cimenterie SAIDA:

Ventilateur Séparateur Cru

Cimenterie de SAIDA J_t_L
1 2 3 4
Accp
Moteur
Nt——
Turbine

Schema cinematique et points de mesures de vibrations

Figure 1-1

1-1 Description de la machine :
Le ventilateur séparateur a pour mission d’aspirer les gaz

brilés dans le four et la poussiére évaporée sous forme de
gaz, qui sont & leurs tours refouler dans la tour de
préchauffage. La transmission du mouvement du moteur
électrique vers le rotor portant la turbine est assurée par un

L’attente de la casse n’est plus pensable et les interventionsaccouplement semi élastique. La vitesse de rotation du

systématiques sont souvent inutiles et coliteuses : piéces,
main d’ceuvre, productivité... De méme, compte tenu des
erreurs humaines inévitables,

lors des arréts et des remises en service, ces interventions
peuvent nuire a la fiabilité des machines et de leurs
organes.

Le suivi vibratoire apporte la connaissance de I’ état réel de
la machine a tout moment, prévient suffisamment t6t

rotor portant la turbine est la méme que celle du moteur qui
est de 16.25 Hz (975 tr/min).

1-2 Equation du comportement vibratoire du systéme
mécanique :

Soit un systéme de paliers supportant un rotor. En
modélisant I’ensemble rotor-palier comme un systéme a un
(01) degré de liberté, I’équation différentielle du
mouvement peut étre exprimée par [ 2] :
(m, +mp)ok'+a05c+kcx=mo[r|ow02

(1



Ou:

fréquence naturelle de rotor, & : rigidité du support( N /
m), a : amortissement du support (N /m.s ),

X : amplitude du mouvement.

Dans le cas d’un mouvement harmonique, le déplacement
X du support peut étre décrit sous la forme :

x = X esin(ws +9) (2
Ou: X :amplitude maximum du mouvement ( L#n),

m, : masse du rotor, M , | masse parasite, @, :

@ : retard de phase entre |r| etX .

L’amplitude maximale du mouvement, solution de
I’équation différentielle ( 1) est:

.{:
]
Avec : “4)
a
Et: A= %)
20\/k.(m, +mp)
Onpose C, = 201/k.lmr +m, ; (6)

Lerapport A est appelé amortissement de Lehr, et
ona:

A <1 :un mouvement vibratoire, c’est le cas d’un
amortissement faible. En pratique la valeur de A4 est
petite, par exemple dans le cas d’un ressort en acier :
A =0.001, et pour un ressort en caoutchouc :
A=0.05.[3]

Le déphasage ¢ sera exprimé par :

(7

Les différents régimes sont [ 2] :
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X__ 1 (10)
o~ (m+m,)
m

r
Ceci montre que si les capteurs de vibrations mesurent le
mouvement X des paliers comme étant représentatifs de

I’excentricité }e[ , alors le rapport entre la masse parasite et

la masse du rotor sera minimisé pour obtenir une plus
haute sensibilité.

Lorsque la vitesse du rotor coincide avec la fréquence
naturelle (propre) du support, les forces d’inertie et
élastiques sont en opposition de phases et ont la méme
amplitude. L’amplitude du déplacement radial est alors liée
au terme d’amortissement 4 . Si cet amortissement est
faible, I’effet dynamique peut produire des déplacements
radiaux importants.

1-3 Diagnostic Analyse des résultats :

Les prélévements de mesures de vibrations sur toute la
chaine cinématique de la machine révelent la présence
d’une vibration énormément importante sur I’ensemble des
paliers. Le niveau vibratoire est beaucoup plus important
du coté palier libre qui représente le point N°04 que du
coté palier fixe c'est-a-dire respectivement les points de
mesure N°04 et N°03 (figure 1). Ainsi, nous remarquons
que la forme du spectre est beaucoup plus significative que
son amplitude qui représente le degré d’usure de I’élément
défectueux.

Sur le palier N°02, selon le schéma cinématique sur lequel
nous avons relevé les mesures de vibrations, nous avons un
spectre d’un peigne de raies espacées équidistantes de la
fréquence de rotation, d’une amplitude dominante a la
premiére fréquence de ce bouquet de raies. Cette forme de
spectre montre la présence d’un jeu dans la machine, et
d’un balourd 4 cette amplitude dominante a la premiére
fréquence de rotation d’un niveau de 5.942 mm/s (Figure
1-2). Ce dernier niveau de vibrations est important en
position horizontale, mais en position axiale, sur le méme
point de mesure, nous obtenons la deuxiéme fréquence de
rotation qui est dominante (Figure 1-3), malgré que le
niveau de vibrations en cette direction soit faible
comparativement a celui de la position horizontale. Mais le

- Lorsque la vitesse de rotation du rotor est plus faible que spectre n’a pas changé de forme, ce qui refléte une
la fréquence de résonance du support, alors : I’ensemble se présence d’un jeu sur ce ventilateur. Par contre, la

comporte comme si les paliers étaient trés rigides et
I’équation ci-dessus s’écrit :
X moea’

l_eT = P (3

- Lorsque la vitesse de rotation du rotor est plus élevée que

la fréquence de résonance du support, alors I’ensemble se
comporte comme si les paliers étaient trés souples, les
forces d’inertie dans le systéme sont plus grandes que les
forces élastiques limitées exercées par la suspension qui
peuvent étre négligées, alors :

X 1

L TN

L’égalité (9), pour @, << @ et aprés simplifications,
prend la forme :

)

deuxiéme fréquence est indicative de la présence d’un
désalignement entre I’arbre moteur et celui de la turbine.
Le point de mesure de vibrations sur le palier N°03 en
position axiale 4 la rotation de la machine (Figure 1-1),
nous indique un spectre de faible niveau a une fréquence
dominante 4 la premiére fréquence de rotation, mais le
spectre n’a pas changé de sa forme avec le peigne de raies
indiquant le jeu dans la machine (Figure 1-4).

Le spectre de la mesure de vibrations relevé sur le palier
N°03 selon la chaine cinématique en position horizontale
(Figure 1-5), révéle la présence d’un choc représenté par
un peigne de raies identiques a celles des mesures
précédentes. Une remarque importante s’impose au niveau
de ce spectre :

-la deuxiéme fréquence de rotation refléte la présence du
désalignement des deux arbres (moteur et turbine), et

-la quatriéme fréquence et ses harmoniques (4¢me, g
12°™,...) qui sont présentes le long de la bande de
fréquence, nous renseignent sur le desserrage des boulons
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de fixation du palier N°03.Ce desserrage 4 son tour, L’analyse vibratoire, permet non seulement de localiser
engendre automatiquement un désalignement entre les avec précision les défauts mécaniques, mais aussi de
deux arbres sus cités qui est caractérisé par la deuxiéme  contrdler la sévérité vibratoire lors du montage et

fréquence de rotation. installations des équipements neufs.
Le niveau de vibrations sur le palier libre N°04 du Aujourd’hui une bonne maintenance des machines
ventilateur en position horizontale (Figure 1-6), est le tournantes présente plusieurs avantages : réduction du prix

plus dangereux (16.865 mm/s), il est concentré surune  de revient du produit, ..., réussite de I’entreprise.
seule fréquence qui correspond a celle de la rotationde ~ La maintenance conditionnelle par ’analyse vibratoire,
la machine, et en position verticale (figure 1-7), le niveau assure la disponibilité de I’outil de production et garantit
a la méme fréquence est de I’ordre de 05.254 mm/s. Le  les prévisions de I’entreprise pour un programme donné.
spectre n’a pas changé de forme et le phénoméne de jeu
se propage sur la ligne d’arbre portant la turbine. En
matiére d’analyse d’énergie du spectre, nous remarquons -
que sur les autres paliers de la machine, I’énergie spectrale ~
est dispersée sur toute la bande de fréquences (1000 Hz), —
tandis que sur le palier libre, I’énergie spectrale est
concentrée  la fréquence de rotation. Il en découle, par
conséquent, la présence d’une force tournante dans ce
palier. Il s’agit soit d’un balourd sur la turbine ou d’une
-excentricité de I’arbre sur la portée de roulement. Si nous
comparons notre spectre relevé sur ce palier libre, par
rapport aux autres spectres relevés sur les paliers N°02 et
N°03 (figure 1-1), nous remarquons que les niveaux de
vibrations sur ces derniers paliers sont beaucoup plus
faibles par rapport a ceux du palier N°04, malgré que le
spectre a gardé sa forme unique sur tous
les points de mesures de vibrations. Cette différence de
niveau de vibrations montre que la source de vibrations est |} ' |
beaucoup trés proche du palier libre que des autres paliers, ! ,
donc il ne peut s’agir de balourd, mais d’une excentricité — sm——
de ’axe de rotation par rapport a I’axe principal d’inertie.
Pour un balourd, les efforts exercés sur les paliers portant __
la turbine sont évalués en fonction de E
la position de la turbine et de I'importance du balourd. AT i
Dans le cas d’excentricité, 1’effort est concentré sur un seul . QJ ‘ i 1
palier, tandis que sur la toute la longueur de I’arbre SR L
il est pratiquement nul. Figure 1-5
A partir de nos constations, nous avons concentré notre
recherche sur le palier libre N°04, en prenant en
considération I’analyse des phases pour confirmer qu’il |
s’agit bien d’une contrainte directionnelle non tournante ﬁ
(excentricité), et non pas d’un effort tournant (balourd). k... 5 G g L
En effet, nous avons relevé deux mesures de phases en ——_“E‘_M—‘“‘_
N . St wow . gure
direction radiale sur le palier libre en position horizontale
et verticale. Effectivement nous avons trouvé un déphasage=z
de 03.66°, qui est proche de 0°, donc ce déphasage est
négligeable, ce qui nous permet de confirmer la présence -
d’une excentricité due & un jeu important sur la portée de
roulement du palier libre.

i

CONCLUSION : Figure 1-7

Ces types de machines étudiées nécessitent un contrdle
vibratoire systématique pour
- éviter leurs arréts intempestifs,
- augmenter leurs disponibilités
- pouvoir programmer des interventions pour ceckrlede Lvon
réparations dés I’ apparition des défauts qui x
pell)xvent surgir en fgurs de fonctionnemgnt. s DIAGNOSTIC PREDICTIF DE L’ETAT DES

La surveillance vibratoire permet de suivre I'évolution desMACHINES Edition MASSON 193?; T
défauts avec des mesures de tendance vibratoire. C’est un [3- Jozsef HERING. Miaitre de conférence a I"Universit
indicateur de I’état de la machine et de son comportement d¢ Blida- Cours de mécanique analytique -

dans le futur. Il permet d’anticiper sur les éventuels arréts OPU BLH,)A 1993. ) :
et pannes et de prendre les dispositions nécessaires pour  [4]- Les défauts des machines. Les défauts des engrenages

s’approvisionner en piéces de rechanges en cas de besoins. Encyclopédie pour formation en maintenance préventive 1993.
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INTRODUCTION
La maintenance conditionnelle par I’analyse vibratoire
prévient suffisamment tot de I’apparition des défauts avec
un état réel de la machine en tout moment. Elle permet une
programmation adéquate des interventions et réparations
sur les machines. La surveillance vibratoire est assurée par
des appareils de mesure de vibrations avec lesquels on
assure le suivi des machines tournantes a des périodes
déterminées en fonction de leurs états en se basant sur les
normes internationales. Cette technique de surveillance
donne la possibilité de localiser avec précision I’ensemble
les défaillances mécaniques ou électriques qui peuvent
surgir lors du fonctionnement de la machine, telles que les
défauts :
- de roulement.
- d’usure (piéces montées).
- d’alignement.
- d’engrénement.
- de balourd (déséquilibre des rotors, ventilateurs,...).
- de Flexion des arbres.
- de transmissibilité de vibrations aux structures.
- électromagnétique sur les moteurs électriques
(excentricité du champs magnétique, usure des
flasques, parasite électrique, mauvais redressement
du courant électrique...).
On peut aussi citer le mauvais fonctionnement de quelques
machines tournantes courantes : pompes centrifuges,
ventilateurs...

Mots clés : Maintenance conditionnelle, machines tournantes,
défaut d’engrénement, balourd.

EXEMPLE D’UN CAS VECU :

Dans cette partie de ce travail un cas pratique, rencontré
dans la cimenterie de Chlef en Algérie, est exposé ;

- Un séparateur dans la zone ciment.

1- Séparateur ciment BK 03- Cimenterie CHLEF :

SEPARATEUR CIMENT | & 6 T B 9
BK3- Cmenterie CHLEF
10
A 2
Accp
| RENVOIE
Moteur 3 4 DAvLE
REDUCTEUR

Schema cinematigue et points de mesures de vibrations

Figure 1-1

1-1 Description de la machine :
Le séparateur ciment est une machine importante dans la

cimenterie, elle est classée parmi les machines stratégiques
qui nécessitent une surveillance par I’analyse vibratoire. La
machine est composée d’un moteur électrique asynchrone
d’une puissance

380 KW, tournant & une vitesse de 1500 tr/mn (25 Hz),
accouplé directement a un réducteur a un seul étage, avec
une sortie de 525 tr/mn. Le réducteur est accouplé a son
tour & un second réducteur (renvoi d’angle) comme
Iindique la chaine cinématique. La roue du séparateur a
une vitesse de rotation de 123 tr/mn afin de séparer les
grosses particules du ciment des fines particules qui sont
des produits finis. Les grosses particules de ciment sont
récupérées pour étre raffinées et les broyées pour atteindre
la granométrie (grosseur du grain) du ciment. La roue du
séparateur est de 6103 mm de diamétre et 12 pales. La
fréquence d’engrénement du réducteur est de 800 Hz, et
celle du renvoi d’angle de 201 Hz.

1-2 Choix des points de mesure de vibrations :
Les points de mesures de vibrations sont choisis de maniére

a obtenir I’information dont on a besoin. Dans notre cas,
nous essayons de connaitre I’état général de la machine. Il
est donc nécessaire de connaitre 1’état des roulements, des
pignons et I’état du balourd sur la roue du séparateur. La
figure 2-1 permet d’étudier la machine et de choisir les
points de mesure sur les paliers qui serviront a déceler
toutes les défaillances qui peuvent surgir sur la machine et
lors de son fonctionnement. La programmation des points
de mesure est établie d’une maniére qui permet de capter
toutes les fréquences d’intérét et de suivre leurs évolutions
dans les trois (03) directions horizontale, verticale et axiale.

1-3 Défauts des engrenages :
1-3-1 Initiation aux défauts des réducteurs :

Le terme bris d’engrenage comporte divers degrés de
tension ou de cassure qui peuvent arriver aux engrenages en
service. De cette maniére il n’est pas nécessairement limité
a sa signification habituelle, qui veut dire destruction
compléte des piéces mécaniques. Des engrenages peuvent
se briser de différentes fagons. Lorsqu’un bris se produit, il
est important d’étre capable de distinguer le type de cassure
et la cause par ’examen des piéces, Chaque type de cassure
laisse des traces caractéristiques sur la denture. Une analyse
détaillée donne souvent assez d’informations pour établir la
cause originale la plus plausible [4] de ces défaillances. Les
bris ont été groupés en quatre (4) catégories : usure, fatigue,
déformation plastique et cassure [4].

1-3-2 Défauts des réducteurs :

Il y a Plusieurs techniques de détections des défauts
d’engrenages. L’analyse spectrale des mesures vibratoires
permet de localiser avec précision cette défaillance. Un
réducteur qui a de légéres irrégularités sur les faces de
chacune des dents ne provoquera pas un signal unique. Ces
légeres irrégularités ne sont pas considérées comme des
défauts. Une entaille plus importante, une dent félée,
ébréchée, générera un signal unique de la forme d’une
impulsion.



Le spectre d’une boite de vitesses en fonctionnement
comprend 1’association de signaux déterministes en
provenance de I’engrénement des engrenages et de signaux
aléatoires résultant de I’interaction des faces des dents qui
contient les informations caractéristiques de la détérioration
des dents [2].

1-3-3 Fréquence vibratoire des réducteurs a

engrenages :
Le signal vibratoire engendré par les efforts sur les dents au

niveau d’un palier a pour expression [2]:
M

X,(0)=Y a,(t)esin2xmz,.f,1+4,(0)+5() (1)
m=1

Ou f, : fréquence de rotation de ’arbre,

z, : nombre de dents d’une roue, avec
p Al P A

/. : fréquence d’engrénement,

(12)

b(t ) - bruit composé d’harmoniques non synchrones

avec la rotation de ’arbre et de composantes aléatoires a
large spectre comme les frottements, ...

a, (t) et g, (t) : amplitude et phase modulées dues aux
jeux, torsion, etc.

1-3-4 Fréquence d’engrénement d’un réducteur a un

seul étage :
Considérons une boite a engrenages droits et a deux arbres

paralléles :
Arbre 1: f; : vitesse de rotation en Hz de I'arbre 1

Z4 : Nombre de dents du pignon 1.
Arbre 2 : f, : vitesse de rotation en Hz de I'arbre 2

Z4, : Nombre de dents du pignon 2.
La fréquence d’engrénement en Hz est :
fe=zpofi=zn0 /s

Amplitude

(13)

f B fe

Figure 1-2 : Analyse spectrale : denture correcte

Le spectre de I’engrénement de cette boite d’engrenages
sans détérioration des engrenages est composé des

fréquences f, f; et f, (figure 1-2).
Avec la détérioration des engrenages, les mémes fréquences

sont détectées et auxquelles s’ajoutent les harmoniques de
la fréquence d’engrénement [2] :

bl 8 T 28030 000 n f,
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L’amplitude de la fréquence d’engrénement n’est
généralement pas significative pour des indications sur
I’état des engrenages.

1-3-5 Fréquence des dentures :
Le couple sur I’arbre qui porte I’engrenage s’écrit [2] :

C=C,ecos(27.f.1+9) (14)

Et lorsque I’engrenage est monté excentré sur 1’arbre ou
mal aligné, ce couple a pour expression :

C=C,e(1+kC,)ocos(27.f,1+4) (15)
Ou k est constante de proportionnalité et C , estun

couple parasite a la fréquence f* dfi a I’axe de I’arbre
excentré :
C,=C,, scos(2.7.f)

Le couple sur I’arbre qui porte 1’engrenage s’écrit
finalement :

(16)

c=C;, 0(1+k.CP°.cos(2.7r.f))- cos(2z.f,t+9) 17
Apreés des considérations mathémaﬁques ona:
m(Z.x.f+¢)+§.C,u.omQ2.z.(ﬁ—f)1+¢1+ (18)

C=Cpo|
+ E.C,ﬂcos[Z.z.(f, + )+

Le signal comporte les fréquences (fe -f ) et ( f.+f )
autour de la fréquence de rotation de I’arbre on a la
fréquence f . Les fréquences harmoniques de la fréquence

d’engrénement peuvent aussi étre modulées et chaque
pignon peut faire intervenir ainsi sa propre fréquence de
rotation. Dans certains cas, I’amplitude de la fréquence
génératrice f peut étre inférieure  celles des bandes

latérales et disparaitre complétement.

1-4 Diagnostic et analyse des résultats :
Le séparateur ciment présentait une vibration importante,

en dépit de sa petite vitesse de fonctionnement. A cet effet,
notre objectif consistait a faire son diagnostic et de le
réparer avant qu’un dégat matériel ne se produise. Les
prélévements de mesures de vibrations, sur toute la chaine
cinématique de la machine, montrent la présence de
plusieurs défauts qui se manifestent au cours du
fonctionnement. Il s’agit d’un désalignement entre I’arbre
moteur et celui du pignon d’attaque du réducteur d’aprés les
spectres représentés dans les Figures 1-3 , 1-4 et 1-5, qui
sont respectivement dans la direction horizontale, verticale
et axiale, se manifestent a la premiére fréquence de rotation
et ses harmoniques. Pour le désalignement entre I’arbre de
sortie du réducteur et I’arbre d’entrée du renvoi d’angle qui
se manifeste a des fréquences relatives a la fréquence de
rotation correspondant a celle du pignon d’attaque du
renvoi d’angle qui est de 08.75 Hz ( Figures 1-3 et 1-13),
on remarque que la fréquence de rotation du pignon
d’attaque sus indiquée se présente comme un peigne de
raies avec ses inter fréquences, malgré que le niveau soit
faible, mais le jeu est réel et présent (Figure 1-13) dans la
direction axiale. Nous remarquons aussi la présence du



déséquilibre de la roue du séparateur qui se manifeste & la
fréquence de rotation de la sortie du renvoi d’angle ( 02.05
Hz ), générant des vibrations d’un niveau de 12.189 mm/s
(Figure 1-6) sur le palier N°03 dans la direction axiale.
Tandis que, sur les spectres de hautes fréquences ( Figures
1-7, 1-8, 1-9, 1-10, 1-11, 1-12 et 1-14 ) nous avons décelé
une usure sur les flancs de la denture du train d’engrenages
du premier réducteur, ainsi qu’un jeu sur la ligne d’arbre
portant le pignon d’attaque du renvoi d’angle. Ces défauts
doivent étre signalés immédiatement aux responsables de la
maintenance pour y remédier. A cet effet, des instructions
ont été données. On cite, I’équilibrage de I"hélice du
séparateur. D’autres propositions et instructions peuvent
suivre comme le changement du réducteur et du renvoi
d’angle & cause de la non disponibilité de ces organes.
Comme reméde, nous avons procédé a I’équilibrage de
I’hélice, qui a fait diminuer le niveau de vibrations
provoquées par le balourd jusqu’a 01.89 mm/s. Le
remplacement du réducteur et du renvoi d’angle pour
certaines considérations peut étre effectué un peu plus tard.

CONCLUSION

Les machines du genre traité nécessitent une surveillance
vibratoire. On augmente ainsi leurs disponibilités et on peut
planifier des interventions pour d’éventuelles réparations.
Par ailleurs, une surveillance vibratoire permet de suivre
I’évolution du défaut et de prendre les dispositions
nécessaires pour s’approvisionner en piéces de rechange en
cas de besoin. L’analyse des vibrations, nous a permis de
faire le diagnostic des défaillances mécaniques et de
proposer des solutions pour les corriger. On notera que nos
conseils ne sont pas toujours suivis, ce qui peut avoir des
conséquences catastrophiques pour les machines et les
différentes installations, provoquant des arréts intempestifs
des usines de production. L’analyse de vibrations nous a
aidé, non seulement a détecter avec précision ces
problémes, mais aussi de contrdler le montage pendant
I’installation de certaines machines neuves. Encore une
fois, et grice a cette nouvelle technique de maintenance par
I’analyse de vibrations, nous avons a I’aide de I’équilibrage
de I’hélice, a titre d’exemple, épargné une cimenterie, une
disponibilité de la machine pour une période de quatre mois

de Broduct'on.
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ANNEXE 03

3- Ventilateur de refroidissement final du four biscuit AGEMAC

La machine est composée des organes suivants, numérotés d’aprés la figure A3-1 de la

chaine cinématique du ventilateur, a savoir :

1- Moteur électrique :
Marque : ENEL
Puissance : 37 KW

Vitesse de rotation : 1470 tr/min

Intensité : A
Cosg :0.85
Roulement COP :
Roulement CP :

2- Poulie motrice :
Diametre : 290 mm
Largeur : 65 mm

Nombre de gorges : 03

3-Poulie réceptrice :

Diameétre : 230 mm
Largeur : 65 mm
Nombre de gorges : 03

4- Courroies :
Longueur :

Largeur : 11

5-Palier & Roulement :

Type de palier : SNR

Référence de palier :513 — 611
Type de roulement : Roulement a
rotule sur rouleau a alésage
conique avec manchon de serrage.
Référence de roulement: 22311
EAK W33 C3

Référence de manchon : H 2311
Type de graisse : OMEGA 71

6-Turbine :

Diametre : 830 mm

Largeur : 300 mm

Nombre de pales : 10

Vitesse : 30.98 Hz (1859 tr/min)
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V. REFROIDISSEMENT FINAL

|
= e —
A
Moteur [ 6
3
Turbine

Schema cinematigque et points de mesures de vibrations

Figure A 3-1: Nomenclature du ventilateur Final.

3-1 Description du ventilateur :

Le ventilateur de refroidissement Final est une machine de grande importance dans la
chaine de production, installée sur un four biscuit de marque AGEMAC d’une céramique
situé a Bousmail, son role est le refroidissement du carreaux de faience a la sortie du four
biscuit. La machine est composée d’un moteur ¢lectrique asynchrone tournant a 1470
tr/min, et de puissance de 37 KW. le mouvement est transmis par des courroies a 1’aide de
deux poulies motrice et réceptrice, vers une ligne d’arbre supportée par deux paliers a
roulements de référence 2231, et supportant une turbine d’aspiration d’air ambiant de
diamétre de 830 mm et de largeur de 300 mm, tournant a une vitesse de 1859 tr/min,
composé d’un seul rangée a 10 pales qui sert pour le refroidissement du produit a la fin de

la chaine de production.

3-2 Choix des points de mesures de vibrations :

Les points de mesures de vibrations sont choisis de maniére a obtenir le maximum
d’informations concernant les conditions de fonctionnement de la machine, et ce pour
cerner toutes les anomalies mécaniques ou électriques qui peuvent surgir. La figure A 3-2
montre la chaine cinématique et les points de mesures de vibrations choisis sur les paliers

et programmés dans trois directions: radiales horizontale, radiale verticale et axiale.
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Afin d’étudier la propagation de vibrations engendrées par des défaillances mécaniques ou
électrigues, on a établi une programmation des points de mesures sur les points de fixation
du chéssis de la machine avec la structure figure A3-3. Cette fixation est realisée en six
points, a travers lesquels sont positionnés des plots d’amortissement composés chacun d’un

ressort a quatre spires.

[ VENTILATEUR FINAL |
1 2 ?

Moteur =

Turbine

Figure A 3-2 : Schéma cinématique et points de mesures
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Figure A3-3 : Disposition des plots d’amortissement et points de mesures.
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On a procédé a plusieurs a des opérations d’équilibrage du rotor portant la turbine tableau

A 3-1.

Date Niveau de balourd avant | Niveau de balourd aprés | Remarques

d’intervention I’équilibrage (mm/s) I’équilibrage (mm/s)

30 Octobre 2009 15.667 01.895

18 Décembre 2009 Changement
roulements

26 Mars 2010

15.50

01.21

Tableau A 3-1 : Opérations d'équilibrages

L’analyse spectrale des mesures prélevées a chaque occasion, montre que 1’origine de ces
vibrations est la présence d’un défaut de balourd sur la turbine, et pour le 30 Octobre 2009,
le diagnostic vibratoire a révélé D’apparition d’un choc sur la ligne d’arbre portant la
turbine, il s’agissait d’un défaut de jeu sur la ligne d’arbre portant la turbine. Nous allons
voir comment ce défaut s'est manifesté a travers les spectres prélevés et illustrés dans le
paragraphe suivant.

Nous donnerons quelques courbes de tendance établies établie sur le palier Moteur dans

des directions données.
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mesures prises dans la direction horizontale.
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Figure A 3-5 : Courbe de tendance établie sur le palier N°03 —

mesures prises dans la direction horizontale.
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Figure A 3-6 : Courbe de tendance établie sur le palier N°04 —

mesures prises dans la direction horizontale.

Le diagnostic vibratoire du : 30 Octobre 2009, sur toute la chaine cinématique du
ventilateur, révele la présence d’un déséquilibre sur la turbine générant des vibrations d’un
niveau élevé de 15,66 mm/s sur le palier N°03 dans la direction radiale horizontale. Le

spectre représenté dans la figure A3-7 indique 1’apparition d’une composante d’amplitude
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prépondérante a la fréquence de rotation du rotor qui est de 30 Hz dans une bande de
fréquence de 1000 Hz. Sur les autres spectres de vibrations, il a été enregistré un niveau de
déséquilibre de 10,65 mm/s sur le méme palier mais suivant le sens radial vertical d’apres
la fréquence fondamentale de 31,25 Hz représenté dans la figure A3-8 sur une bande de
fréquence de 500 Hz (déplacement de curseur est de 1,25 Hz). Tandis que sur le palier
N°04, ce déséquilibre a suscité un niveau de vibrations de 12,85 mm/s dans la direction
radiale horizontale, comme 1’indique la composante prépondérante a la fréquence de 30 Hz
représenté dans la figure A3-9, dans une bande de fréquence de 1000 Hz. Ces niveaux
vibratoires sont jugés danger, en se référent aux critéres du jugement des vibrations d’apreés

les normes internationales VDI 2056.

En plus de cette défaillance, on a détecté aussi, I’apparition d’un léger choc sur la
ligne d’arbre portant la turbine, d’aprés les spectres représentés dans les figures A3-7, a
A3-10, prélevés sur les deux paliers N°03 et 04, il s’agit d’un défaut d’usure a 1’état
précoce sur la portée de roulement dans les deux paliers sus indiqués, ce qui a engendré
’apparition d’un peigne de raies spectrales d’une amplitude dominante liée a la fréquence
de rotation avec des composantes d’ordre 2, 3, 4 .... a faibles amplitudes. On remarque
aussi que le niveau de vibrations le plus élevé est enregistré sur le palier N°03 comme
I’indique le tableau A3-2 .

Poste Palier 02 | Palier 03 Palier 04
Niveau en 07,64 21,14 16,74
mm/s
Niveau en 0,7169 01,11 01,09
g

Tableau A 3-2 : Mesures des niveaux de vibrations globaux en terme de

vitesse et accélération sur la chaine cinématique (30 Octobre 2009)

Et en comparant tout ces niveaux de vibrations globaux avec ceux générés par la
composante prépondérante a la fréquence dominante de 30 Hz ou 31Hz comme il a été
présenté, on remarque que la différence entre le niveau de vibrations globale sur le palier

N°03 et celui provoqué par la fréquence du desequilibre dominante est de :
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05,48 mm/s (21,14 — 15,66), qui représente 34,99 % du niveau de vibrations engendré par
le défaut de jeu. Tandis que sur le palier N°04, cette différence est de 03,89 mm/s (16,74 —
12,85), qui représente 30,27 % du niveau de vibrations provoqué par ce défaut d’usure
(jeu). Pour confirmer cette interprétation, on passe a 1’étude de la phase car c’est I’analyse
des phases qui permet de différentier entre les défauts provenant d’un effort rotatif comme
le balourd, et les défauts provenant d’une contrainte directionnelle, a savoir les défauts de
jeu et les excentricités ...etc.

Donc, on fait deux mesures de phase sur le palie N°03 dans le sens horizontale et verticale

de la méme maniere qu'au chapitre 5 (tableau A3-3).

Position : palier N°03 Phase
Radiale Horizontale 05,658
Radiale Verticale 03,801

Tableau A 3-3 : Mesures de phase sur le palier N°03 du ventilateur

La turbine est constituée de dix pales espacées de 36°. Le déphasage entre les deux
mesures de phases situé a 90°, radiale horizontale et radiale verticale est :

05,658 — 03,801 = 01,857
Ce qui donne un déphasage de : 66,852°. Ce déphasage représente les deux tiers (2 / 3) de
I’angle 90. on peut confirmer qu’il existent un déséquilibre 1i¢é non seulement a 1’effort
rotatif qui est le balourd, mais aussi a I’effort directionnel relatif a I’usure sur la portée de
roulement dans les deux paliers N°03 et 04. pour remédier a ce probléme on a consulté au
méme temps le logiciel Atlas du constructeur des roulements SKF .
On constate I’apparition de la composante liée a la fréquence 155,52 Hz relative a
I’élément roulant d’une faible amplitude de 0,94732 mm/s avec une seule harmonique
comme I’indique le spectre (figure A3-12) .Aussi, cette fréquence représente la cinquiéme
harmonique de la fréquence fondamentale de la rotation du rotor (31,25 Hz ), cela veut dire
que le défaut de roulement est probable .
Afin d’étudier La propagation de vibrations a travers la structure composés de six points de
mesures, on a effectué des mesures de niveaux et des spectres de vibrations sur chaque
points en terme de vitesse et accélération, programmés suivant la direction radiale

horizontale et verticale, et dans le sens axiale (tableau A3-4) .
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Figure A 3-7: Spectre pris sur le palier N°03 dans le sens horizontal (30 Octobre 2009) -
Balourd sur la turbine de 15,66 mm/s et jeu a I'état précoce sur le palier N°03.
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Figure A3-8 : Spectre pris sur le palier N°03 dans le sens vertical (30 Octobre 2009) -
Balourd sur la turbine de 10,65 mm/s et jeu a I'état précoce sur le palier N°03.
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Figure A3-9 : Spectre pris sur le palier N°04 dans le sens horizontal (30 Octobre 2009).
Balourd sur la turbine de 12,85 mm/s et jeu a I'état précoce sur le palier N°04.
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Figure A3-10 : Spectre pris sur le palier N°04 dans le sens vertical (30 Octobre 2009) -

Balourd sur la turbine de 03,36 mm/s et jeu a I'état précoce sur le palier N°04.
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Bearing designation [22311ECC Inmer ring speed 1856,8 [RFHM]
Fitch diameter ’W [mm] Inner ring defect frequency 275,81 [Hz]
Rolling elerment diameter [T17.30 [mm] Outer ring defect frequency 188.89 [Hz]
Mumber of rolling elements ,T Rotating ring speed ’W [Hz]
Contact Angle [ 13740 [mm) Cage defect frequency [ 12.59 [Hz]
Number of rows ,27 Rolling element rotational speed ’W [Hz]
Bearing type |5Phe”ta‘ roller j Rolling element defect frequency [ 155,50 [Hz]
Inner, bore diameter 55.00  [mm] Database: Atlas contains 7581 bearings
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Figure A 3-11: Différentes fréquence liées au roulement 22311 déterminées
par le logiciel Atlas du SKF.
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Figure A 3-12 : Spectre pris sur le palier N°04 dans le sens vertical -
Indiquant I'apparition d'un défaut de roulement dans le palier N°04.
Poste 01 02 03 04 05 06

Niveau en|22,22 4591 12,70 14,68 12,54 12,40
mm/s
Niveau en g |0,8365 02,22 0,4718 10,4887 |0,7341 |0,3736

Tableau A 3-4 : Mesures des niveau de vibrations globaux en terme de

vitesse et accélération sur la structure du ventilateur

Ces niveaux de vibrations sont €levés en particulier sur le point N°01 et 02 et sont jugés
danger en se référent aux seuils du jugement des vibrations. En interprétant les spectres
sur l’ensemble de ces points, on remarque [’apparition de trois composantes
prépondérantes. La premiere est liée a la fréquence de rotation du moteur électrique de 25
Hz, 1a seconde est liée a la fréquence de rotation de la ligne d’arbre portant la turbine de 30
Hz et la derniere est liée au phénomene électrique du moteur relatif au déséquilibre de
phase ¢€lectrique de 100 Hz et ce d’apres les spectres prélevés sur les points N°01 et 02

ainsi qu’aux niveaux de vibrations en terme de vitesse relatifs (tableau A3-5).

Niveau de| Alafréquence| A lafréquence A la fréquence
vibrations en mm/s 25 Hz 30 Hz 100 HZ

Point N°01 13,25 13,78 05,94

Point N°02 21,67 17,13 29,51

Tableau A 3-5 : Niveaux de vibrations en termes de vitesse
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D’apres ces résultats on remarque que le défaut électrique se manifeste uniquement et
séverement a travers la structure, a cause de la souplesse et la fatigue des plots

d’amortissement installés sur les points de fixations de la machine avec la structure.

4-4 Correction du déséquilibre :

La méthode d’équilibrage sur un seul plan est constituée généralement de trois lancées.
la premiére est de procéder aux mesures du niveau vibratoire avec la phase sans masse
d’essai, la seconde se réalise avec une masse d’essai calculée suivant la vitesse de rotation
du rotor a équilibrer , de son rayon et de son poids et la derniére lancée s’effectue avec la
masse de correction dans la position calculée. Dans le cas ou la correction donne des
résultats non satisfaisants, on améliore par une opération d’affinage. La procédure est

résumée dans le tableau A3-6 .

LANCEE | MASSE MESURE MESURE MESURE
(gr) HORIZONTALE | VERTICALE AXIALE
Niveaux | Phase | Niveaux |Phase | Niveaux | Phase
(mm/s) (mm/s) (mm/s)
N°01 - 14.338 | 05.658 | 03.578 03.801 | 02.435 08.168
N°02 27 16.201 | 07.730 | 03.148 06.329 | 02.985 09.449
N°03 Correction: | 01.895 | 06.985 | 0.575 05.311 | 0.972 09.600
20.853 gr
Position :
01.590
Raffinage | 02.756 gr - - - - - -
Position :
02.920

Tableau A 3-6 : Lancées d’équilibrage de la turbine sur le ventilateur

Finalement, ’opération de I’équilibrage du rotor portant la turbine s’est déroulée avec
succes, et le déséquilibre 1i¢ a I’effort rotatif a été corrigé. Le niveau de vibrations

engendré par ce défaut s’est abaissé jusqu’a 01,895 mm/s jugé acceptable (VDI 2056).



