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Résumé

Résumeé

Les problémes vibratoires, tels que générer par les balourds sont reconnus comme étant I’un des
problémes les plus importants qui diminuent la durée de vie de la machine. Malgré les efforts
fournis durant la phase de conception pour minimiser ces vibrations, elles restent la cause
majeure de défaillances. Une étude bibliographique sur les différentes techniques de
maintenance est présentée suivie d'une synthése des travaux sur les méthodes de diagnostic des
défauts et les techniques d’équilibrage des rotors. Les équations du mouvement permettant
I’é¢tude du comportement dynamique des rotors sont obtenues par le calcul des énergies
cinétique, de déformation et des travaux virtuels des différents composants du rotor et par
I’utilisation des équations de Lagrange. La résolution de ces équations s’effectue par la méthode
de Newmark. Pour comprendre les différentes méthodes d’équilibrage, nous présentons dans un
premier temps 1’équilibrage statique, en un plan, de trois €léments : un disque et une roue de
ventilateur a pales fixes déséquilibré par un balourd et une roue de ventilateur a pales libres
déséquilibrée par la cassure partielle d’une pale. Dans un deuxiéme temps, nous avant etudié
I'équilibrage dynamique, en deux plans, dans le cas de deux disques et de deux roues de
ventilateurs. Les résultats montrent I'efficacité de I'équilibrage pour minimiser les vibrations dans
le cas de présence de balourd, mais n’a pas d’influence sur I’amplitude vibratoire du pic

correspondant au défaut de cassure de pale.
Mots cleés :

Balourd / Machines tournantes / Dynamique des Rotors / Equilibrage statique / Equilibrage

dynamique.



Abstract

Abstract

Vibration problems, such as those generated by imbalances, are recognized as one of the most
significant issues that reduce machine lifespan. Despite efforts made during the design phase to
minimize these vibrations, they remain a major cause of failures. A bibliographic study on
various maintenance techniques is presented, followed by a synthesis of work on fault diagnosis
methods and rotor balancing techniques. The equations of motion for studying the dynamic
behavior of rotors are obtained by calculating the kinetic and deformation energies, and the
virtual work of the different rotor components, and by using Lagrange's equations. The solution
to these equations is achieved through the Newmark method. To understand the different
balancing methods, we first present static balancing, in one plane, of three elements: a disc, a fan
wheel with fixed blades imbalanced by a weight, and a fan wheel with free blades imbalanced by
a partial blade breakage. Secondly, we studied dynamic balancing, in two planes, in the case of
two discs and two fan wheels. The results show the effectiveness of balancing in minimizing
vibrations in the presence of an imbalance, but it does not influence the vibrational amplitude of

the peak corresponding to the blade breakage fault.

Key words:

Unbalance / Rotating Machines / Rotor Dynamics / Static Balancing / Dynamic Balancing.
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Introduction générale

Introduction géenérale

Les machines tournantes, telles que les moteurs électriques, les turbines, les ventilateurs, les
pompes et les compresseurs, sont aujourd'hui des éléments indispensables dans une multitude de
domaines industriels. Leur rdle est crucial pour assurer le bon fonctionnement et I'efficacité des
systemes modernes. Face a l'usure et aux défaillances potentielles de ces machines critiques,
I'analyse vibratoire s'impose comme un outil de maintenance conditionnelle redoutable. En effet,
elle permet de détecter les defauts mecaniques a un stade précoce, avant qu'ils ne provoquent des

pannes critiques, des accidents ou des arréts de production colteux.

Parmi les défaillances les plus fréquentes des machines tournantes, les défauts de balourd
figurent en premiere ligne. Ces déséquilibres, souvent négliges, peuvent engendrer des vibrations
considérables, menacant l'intégrité de la machine elle-méme, des structures environnantes et
compromettant la sécurité du personnel. La présence des balourds sur les machines tournantes
sont susceptibles d’endommager les équipements industriels, ils sont générés par I'usure des

paliers, la dégradation des roulements, I’augmentation des jeux, les fuites, le bruit...etc.

Heureusement, l'analyse vibratoire couplée a des techniques d'équilibrage adéquates permet de
corriger efficacement les défauts de balourd. En identifiant la source du déséquilibre et en
procédant a un rééquilibrage précis, I'équilibrage des machines tournantes est un processus
essentiel pour minimiser ces vibrations et garantir un fonctionnement fiable et sar, prolongeant la

durée de vie des machines, optimisant la production et assurant un environnement de travail sdr.

Ce projet de fin d'études vise a approfondir les connaissances dans le domaine de I'équilibrage
des machines tournantes et a proposer une approche méthodologique pour la résolution des
problemes d'équilibrage rencontrés dans des cas concrets. Le mémoire est structuré en quatre

chapitres et une conclusion générale.

Le premier chapitre est consacré a une étude bibliographique sur les différents types de
maintenance des installations et des machines tournantes. Nous présenterons les différents
défauts courants des machines tournantes ainsi que les spectres typologiques associés a certains
de ces défauts. Plusieurs outils de diagnostic et de surveillance basés sur l'analyse vibratoire

seront présentés, accompagnés d'exemples issus des signaux traités dans des travaux développés



Introduction générale

au sein du laboratoire. Une synthése bibliographique sur quelques travaux de diagnostic des
défauts d'ordre général et de quelques travaux de diagnostic concernant la dynamique des rotors

sera également incluse.

Dans le deuxiéme chapitre, 1’aspect théorique de I’équilibrage des rotors des machines
tournantes est traité en présentant les différents types de balourd. Les expressions de I’énergie
cinétique sont nécessaires pour caractériser le disque, ’arbre et le balourd. L’énergie de
déformation est nécessaire pour caractériser I’arbre. Pour obtenir 1'équation de mouvement, la
méthode de Rayleigh-Ritz, bien adaptée aux systemes simples, est choisie car elle permet de
réduire le nombre de degrés de liberté. Pour la résolution de cette équation de mouvement est
utilisée la méthode de Newmark.

Le troisieme chapitre est consacré a la mise en service du logiciel «Balancing Consultant» acheté
par 'LMS en 2011. Une présentation détaillée de la démarche a suivre pour 1’équilibrage
statique d’une machine tournante est fournie, illustrée par trois exemples d’équilibrage :
I'équilibrage d'un disque, I'équilibrage d'une roue de ventilateur a péles libres et I'équilibrage

d'une roue de ventilateur a pales fixes.

Dans le quatrieme chapitre, deux exemples d’équilibrage dynamique sont présentes en suivant la
démarche décrite au chapitre 3. Le premier exemple concerne 1’équilibrage de deux disques,
tandis que le second exemple traite I’équilibrage de deux roues de ventilateurs a péles libres et

fixes, en deux plans.
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Chapitrel

Généralitées et synthese bibliographique

1. Introduction

Aujourd'hui, les machines tournantes sont omniprésentes dans de nombreuses applications
industrielles, telles que les centrales nucléaires, les usines pétrochimiques, l'aéronautique, et bien
d'autres domaines. La maintenance et le diagnostic par surveillance vibratoire sont des pratiques
essentielles pour gérer efficacement ces équipements industriels. Ces méthodes permettent de
surveiller I'état de santé des machines, de prévenir les défaillances et d'optimiser les interventions
de maintenance. Ce chapitre présente un apercu des concepts clés de la maintenance des
machines tournantes et des principaux défauts typologiques affectant ces machines, en se basant
principalement sur I’analyse des signaux vibratoires par différentes méthodes de traitement des

signaux.
1. Notion générale de maintenance

Selon la norme NF-X60-010, « la maintenance est définie comme étant un ensemble d’activités
destinées a maintenir ou rétablir un bien dans un état ou dans des conditions données de sdreté de
fonctionnement pour accomplir une fonction requise » [1]. Les activités de maintenance
permettent une diminution des colts de production et 1‘amélioration de la qualité des produits.

Selon I‘évolution de la maintenance, on distingue quatre types de maintenance (figure 1.1).
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1.1. Maintenance corrective

La maintenance corrective consiste a effectuer des actions de maintenance apres qu'une panne a

eu lieu. Elle peut se décomposer en deux branches :

e La maintenance corrective curative : Apres une défaillance, l'intervention vise a rétablir
le niveau de performance optimal du matériel.
e La maintenance corrective palliative : Le dépannage vise a ramener temporairement le

matériel a un niveau de performance acceptable, bien qu’inférieur a son niveau optimal.
1.2. Maintenance préventive systématique

Cela implique d'effectuer des actions de maintenance a intervalles réguliers, en se basant sur la
durée de vie minimale des composants mécaniques de la machine, calculée sur la basse de

formules empiriques tenant compte principalement des conditions de travail.

1.3. Maintenance préventive conditionnelle
La maintenance est déclenchée uniquement en réponse a des événements prédétermingés tels que

des indicateurs vibratoires, température, analyse d’huile et autres.
1.4. Maintenance prédictive

Il s'agit de predire le moment ou une action de maintenance doit étre réalisée en se basant sur un

modele théorique de dégradation des composants mécaniques de la machine.
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MAINTENANCE
Maintenance Maintenance
corrective Préventive
Dépannage
Maintenance Maintenance
Préventive Préventive
systematique Conditionnell
Selon " x
. - . Maintenance
échéancier B .
Preventive
Conditionnell

.

Modele ou
Tendance

Figure 1.1. Différents Types de Maintenance [2].

2. Machines tournantes
Dans le domaine de l'industrie, le terme "machine tournante” désigne tout équipement
industriel sous la forme d'objets techniques moteurs ou récepteurs. 1l est composé d'une

partie fixe dénommée "STATOR" et d'une partie mobile tournante dénommée
"ROTOR".

Coussinet
Accouplement Arbre

ourillon

o ]

Ud

Disque

Figure 1.2. Schéma simplifi¢ des éléments d’une machine tournante [3].
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2.1. Importance du suivi de vibrations dans les machines tournantes

La totalité des milieux industriels actuels utilisent des machines dans leur processus de
production. On peut classer ces machines selon leur usage ou leur technologie. Celles qui nous
intéressent dans notre étude sont les machines tournantes. La conception de ces machines est
complexe, notamment a cause des effets inertiels qui peuvent apparaitre lors de leur
fonctionnement. On en peut classées les sources d’excitation vibratoire qui influe sur le

fonctionnement régulier des machines en différentes catégories :

e Forces périodiques (déséquilibre ou balourd).
e Forces transitoires (variations de charge).
e Forces impulsionnelles (chocs).

e Forces aléatoires (frottements).

Ces forces sont transmises par les composants de la machine et entrainent des deformations de la
surface de la structure, ce qu'on appelle les vibrations [4]. Il est donc crucial de surveiller
attentivement les vibrations de ces machines. Une gestion efficace des vibrations peut non
seulement prolonger leur durée de vie utile, mais également garantir leur fonctionnement
optimal, réduisant ainsi les arréts colteux et améliorant la sécurité des opeérateurs et des

équipements environnants.

2.2. Different spectres typologiques des principaux défauts

2.2.1. Défaut d’engrenage

L’engrenage est I'un des mécanismes de transmission de puissance le plus utilisé pour
transmettre du mouvement entre deux organes tournant, moteurs et récepteurs, en variant la
vitesse et le couple. La figure 1.3 représente quelques types d’engrenages et la figure 1.4

représente le spectre typologique d’un engrenage sain.

\ Paralléle Concourant Gauche

S

Figure 1.3. Différents types d’engrenage [5].
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~ ™
b Amplitude

F, 2F, 3F,
" J
Figure 1.4. Spectre vibratoire d’un engrenage sain [5].

On distingue principalement deux catégories de défauts d’engrenages :

o Les défauts affectant toutes les dents : usure, pigdres...

e Les défauts localisés sur des dents particulieres : fissuration, écaillage.

Le défaut d’engrenage introduit une modulation d'amplitude a la fréquence de rotation de l'arbre,
ce qui se traduit par I'apparition dans le spectre, de raies a la fréquence de rotation des arbres et
des bandes latérales autour de la fréquence d'engrénement et de ses harmoniques. Ces bandes

latérales se composent de plusieurs raies espacées de F1 et/ou F, [6][7].
® Signatures vibratoires de quelques défauts d’engrénements

- Détérioration d’une dent : Si I'une des roues présente une dent détériorée, un choc dur se
produit a chaque tour du pignon. Le spectre correspondant figure 1.5, montre un peigne de raies
dont le pas correspond a la fréquence de rotation du pignon détérioré, s'étendant jusqu'aux hautes

fréquences [5].

r N
Amplitude

e

\ J
Figure 1.5 Spectre d’un engrenage présentant une dent détériorée.

- Entraxe insuffisant (jeu insuffisant au fond de denture) : Si ’entraxe des arbres portant les
deux roues est insuffisant, il se produit un engrénement en fond de denture. La dent menante

force a ’engagement et au dégagement, ce qui provoque une usure des deux cotés de la denture.
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En analyse spectrale, ce phénomene se traduit par D’apparition d’une raic d’amplitude
prépondérante a deux fois la fréquence d’engrénement (Fe) et par la disparition partielle, voire

totale, de I’amplitude a cette fréquence, voir figure 1.6 [5].

~ ™

4 Amplitude

[
|

Fe 2 Fe 3 Fe
\ _J

Figure 1.6. Spectre réel d’un engrénement en fond de denture sur un réducteur.
2.2.2. Defaut de Roulement

Les paliers sont des composants critiques des machines tournantes, il est donc crucial de

surveiller leur etat pour éviter les défaillances catastrophiques et minimiser les temps d'arrét des

machines [8].

Le tableau 1 présente quelques defauts de roulement avec leurs spectres associes :

4 Amplitude Qp
Défaut de T
bague : _f
intérieure i
| Tl
(k '1) Fhext kaext (k+1) Fbe)(t
\_ J
r _ ™%
4 Amplitude
Défaut de
bille | ’ A
i
(k -1) Fyine k Fpite (k+1)
\_ J
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4 N\
& Amplitude
Défaut de
bague -
extérieur >
//// | | | | | | | L 1] | -
(k -1) Fyine K Fyint (k+1) Fyine
\_ _J

Tableau 1.1. Spectre typologiques des défauts roulement [8].

2.2.3. Défaut de Balourd

Le balourd résulte généralement de défauts lors de la fabrication ou de I'assemblage, créant un
déséquilibre de masse. Cette disparité entre I'axe d'inertie et I'axe de rotation induit une force
centrifuge sur le rotor lors de sa rotation. Cette force provoque des vibrations radiales

significatives a la fréquence de rotation.
Le balourd provient aussi de 1’'un des conséquences suivantes :

e Altération mécanique : perte d'ailette, érosion ou encrassement, voir figure 1.7.
e Altération thermique : déformation suite a des dilatations différentes des matériaux

constituant le rotor ou a des différences de température localisées.

N/ %.
=R e y

Deéfautde Deéfaut Encrassement Perte d’ailette d'une
Montage d'usinage d’un ventilateur pompe

VOLUTE

Figure 1.7. Exemples de défauts induisant un balourd [5].
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( )

A Amplitude

| \
E; 2F, 3F, f[HZ] i
e P
Figure 1.8. Spectre typologique d’un défaut de balourd [5].

Le balourd va induire, dans un plan radial, une vibration dont le spectre présente une composante
dont la fréquence de base correspond a la fréquence de rotation F.. Elle représente alors le pic le
plus élevé avec des pics d’amplitudes plus faibles sur les harmoniques de F; , voir figure 1.8. La
bande de mesure est congcue de facon a prendre en compte de Iégéres variations autour de la
vitesse de rotation affichee par le constructeur [5].

2.2.4. Défaut de Désalignement d'arbre

Les arbres sont essentiels dans les machines tournantes pour transmettre la puissance et le
mouvement d’un organe a un autre. Cependant, le désalignement des arbres est un probléme
fréquent, responsable de plus de 70 % des problemes de vibrations. Cela se produit lorsque les
axes de rotation des deux arbres ou plus ne sont pas correctement alignes, ce qui entraine une
augmentation des forces axiales et radiales sur les composants mécaniques tels que, les
roulements, les engrenages, poulies, les joints et les accouplements. Cet alignement incorrect
peut entrainer une usure prématurée et une flexion de Il'arbre, réduisant ainsi l'efficacité de la

transmission de puissance. 1l y a deux types de défaut de desalignement d‘arbre, voir figure 1.9,

[5].

e Désalignement des paliers : Les axes des deux paliers d'un méme corps de machine ne sont

pas concentriques.

Figure 1.9. Désalignement de paliers se traduisant par une flexion de I’arbre.
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e Désalignement d’arbres accouplés : Les axes des deux rotors peuvent présenter un
désalignement angulaire au niveau de l'accouplement, un désalignement radial (défaut de
concentricité), ou une combinaison des deux (voir figure 1.10 et figure 1.11).

Figure 1.10. Défauts d’alignement d’arbres [5].

~
A Armplitose — il [
[} I"———_
— ]
Direction
Axiale
| -
F 2F, 3F, 4F, Hz
A Armplitude
Direction
Radiale
| I ! X
Fy 2F; 3F; 4F, Hz
e _/

Figure 1.11. Spectre typologique des défauts d’alignement d’arbres.

2.2.5. Défaut de ventilateur

Tout fluide (air, eau, etc.) véhiculé par un équipement tel qu'un ventilateur ou une turbine produit
des vibrations liées a la vitesse de rotation et au nombre de composants en mouvement. Ces

équipements sont soumis a des rotations a haute vitesse et a des charges variables.

Une des fréquences caractéristiques des vibrations générées est la fréquence de passage des pales

(BFE), qui est calculée en multipliant le nombre de péles (Z) par la fréquence de rotation en Hz.

Ainsi, la formule pour la fréquence de passage des pales est la suivante : BFE = Z X Fr
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Ces vibrations peuvent entrainer des déséquilibres et des défauts au fil du temps, affectant la
performance et la durabilité de I'équipement. La figure 1.11 présente le spectre vibratoire d’un

ventilateur.

A Amplitude
BFE = Z XF;

HZ

»
Zpales

Figure 1.11. Spectre vibratoire de ventilateur.

2.3. Les mesures des vibrations

Les vibrations dans les machines tournantes sont principalement causées par les effets
dynamiques des jeux, des contacts de frottement et des déséquilibres des pieces en rotation. Elles
sont inévitables et se propagent du rotor a la structure a travers les paliers. Pour évaluer ces

vibrations, on les mesure généralement au niveau des paliers.

La caractéristique amplitude-temps donne la forme du signal, également connu sous le nom de
signal temporel. En revanche, la caractéristique amplitude-fréquence réveéle les différentes

composantes du signal, appelé signal fréquentiel ou spectre comme dans la figure 1.12 [9].
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Signal temporel

[-F]

i Signal fréquentiel

oa

i3

o=
Temp en seconde
o= 1 = 2 23

FIFT

BEEYOE

3

3 3 £ £ e st e e

fréguence en Hertz

Figure 1.12.Transformation signal temporel au signal fréquentiel [9].
2.3.1. Grandeurs mesurées

On peut mesurer le signal vibratoire par 1’utilisation d’un accélérometre et a partir de ce dernier

on peut calculer le signal de vitesse et le signal de déplacement, voir figure 1.13 :

e Accélération (mm/s? ou g : 9,81m/s?),
e Vitesse (mm/s),

e Déplacement (um ou mm).

[F; 159 Hz
< %l g
—2%10 mm/s !
4 )9’40 pm ‘r.': i \ Acc.
. A
‘ Acc.\—) ‘M&:Lw A\ Vit.
Vit. (1/F) W
Dép.

Dép.(1/F?)

100 1000 10000F (Hz) SR
Figure 1.13. Grandeurs mesurées avec 1’accélérométre [10].
2.4. Différents outils de diagnostic et de surveillance vibratoire

Les outils utilisés pour la surveillance et diagnostic vibratoire peuvent étre classés en deux

catégories.

2.4.1. Les outils de surveillance par des indicateurs scalaires
e La valeur créte-a-créte : Indique la différence entre les amplitudes maximales et minimales

du mouvement. C'est une quantité utile pour déterminer le déplacement d'un composant [11].
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e La valeur créte : La valeur créte (VC) représente la valeur maximale du signal. Pour un

signal S(t) la valeur créte est donnée par 1I’expression suivante :
Valeur créte = Sup|S(t)| (1.1)

Et s'avere utile dans les mesures concernant les phénomenes de courte durée ; les chocs en sont
un exemple. Cependant, elle ne tient pas compte de I’évolution de la vibration dans le temps

[11].

e La valeur moyenne : la valeur moyenne ne prend pas en compte I'‘évolution temporelle des
vibrations. Bien que la valeur moyenne intégre cette évolution, elle n'a pas de lien direct

avec une grandeur physique spécifique, contrairement a la valeur efficace [11].

V;, = means(x) (1.2)

e La valeur efficace (RMS) : C’est un indicateur scalaire trés utilisé, bien qu’il présente des
inconvénients. Il est sensible a ’effet de masque, c'est-a-dire qu’il peut s’avérer inefficace a
I’apparition de certains défauts. Globalement, la valeur efficace ne détecte pas tous les
défauts, ce qui représente un inconvénient majeur dans le cadre de la maintenance
conditionnelle. Le RMS (Root Mean Square) a été appliqué avec succés limité pour la

détection de défauts localisés. Pour un signal S(t) le RMS est donné par [12].

1 N,
Vefficace = Vrms = \/ﬁzn=1[x(n)]2 (1.3)

e Facteur de Créte (FC) : Le facteur de créte est le rapport entre la valeur créte et la valeur
efficace du signal. Plus la vibration devient impulsive, plus la valeur de créte augmente,
cependant ce facteur présente les mémes valeurs pour les deux extrémes de 1’état d’une

machine.
SISkl

Facteur de Créte = _—
NZk:l(sk)z

Etant donné que le facteur de créte d’un signal dont la distribution des amplitudes est gaussienne,

(1.4)

compris entre 3 et 6, cet indicateur n’est apte a la détection de défaut que si sa valeur est

supérieure ou égale a 6 [13].
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e Kurtosis : Il définit la distribution d’amplitude d’un signal et est déterminé par le rapport du
moment d’ordre 4 sur le carré du moment d’ordre 2 du signal.

Certains mathématiciens utilisent le kurtosis exces, qui est égal au kurtosis moins trois (-3).

Ainsi, le kurtosis excés d’une distribution gaussienne est égal a zéro. Mathématiquement, il est

donné par I’équation suivante [14] :

MSS@E) | 5 Eal(S(O-9)*

MES®  dyNe (s-92)°

Kurtosis = (1.5)

Ou M et M, sont les moments statistiques d’ordre 4 et d’ordre 2 et § la valeur moyenne des

amplitudes.

e Centres de gravite spectrale (CGS) : Par analogic au centre de gravité d’un spectre
acoustique, qui genéralement correspond a une balance spectrale entre grave et aigu, on peut
dire que cet indicateur caractérise 1’énergie vibratoire. La répartition de I'énergie vibratoire
en fonction du contenu fréquentiel d'une source se traduit par le calcul du Centre de Gravité
Spectral. Ce dernier est un paramétre analytique qui s’est avéré “trés adapté” pour d’écrire
I’attribut “brillance” du timbre [15, 16]. Plus sa valeur est ¢élevée, plus le son sera percu
comme brillant. V. Roussarie [15] a calculé le centre de gravité spectral comme la position

du centre de gravité pour une distribution spectrale de 1’énergie par I’expression suivante.

ccs = LLLnas

1.6
L(Har (1.6)

Avec f : frequence et L(f) la valeur de I’auto-spectre du signal a cette fréequence.

e Facteur K (FK) : Le facteur K est défini comme étant le produit entre la valeur créte et la
valeur efficace. Le facteur K est plus slr pour effectuer une analyse ponctuelle des
roulements. Sa valeur est directement liée a 1’état du ou des roulements. Contrairement au

facteur de créte, le facteur K est un indicateur instable [17].

Facteur K = Valeur créte * Valeur ef ficace = SUP|Sk| * \/Nzezllgil(Sk)z (1.7)

2.4.2. Les outils diagnostic
e Analyse spectrale: L'analyse de spectre détecte les anomalies par leurs frégquences

spécifiques, suivant l'amplitude de certaines raies. Introduite par Fourier en 1822, sa

15|Page



Chapitre 1 Généralités et synthése bibliographique

transformée permet de passer du domaine temporel au domaine fréquentiel pour
diagnostiquer les signaux. Mathématiquement, la transformée de Fourier rapide est donnée

par I’expression suivante [18].
S = [T7S(t)e UMt dt (1.8)

Ou (S(f)) est la transformée de Fourier du signal ( S(t)), t est la variable temps, et f est la

variable fréquence.

® Analyse cepstrale: Cette technique, bien qu’elle soit principalement utilisée pour la
détection des défauts d’engrenages, a également été appliquée aux roulements. Basée sur les
travaux de Randall [19][20], elle calcule un vecteur appelé cepstre, qui est la transformée de

Fourier inverse du logarithme du spectre.

C[S®)] = €(z) = TFlogTF[S(t)]] (1.9)
7 : a la dimension d’un temps mais elle est appelée quéfrence.

Le spectre est un outil pour identifier les périodicités dans un signal, tandis que le cepstre est
utilisé pour détecter des périodicités dans le spectre lui-méme [21]. Cette méthode est
particulierement efficace dans la détection des défauts périodiques comme ceux présents dans les
engrenages, en mettant en évidence les intervalles entre les harmoniques d'un spectre. Son utilité

s'étend des vitesses de rotation élevées aux plus basses [22].

La représentation cepstrale du méme signal S(t) sur la figure 1.14 montre clairement 1’apparition
des deux rhamoniques des fréquences d’entrée et de sortie du réducteur avec un peigne
décroisant de ces rhamoniques, ce qui confirme la présence du défaut sur la denture de la roue et

du pignon.
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Cepstrum(Ind) - Input (Magnitude) \ FFT Analyzer Cursor values
[dB] X: 0.157 5
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Figure 1.14. Cepstre du signal[10].

e Analyse d’enveloppe « HFRT » :

L’analyse d’enveloppe, ou HFRT (High Fréquence Résonance Technique), s’avére une
technique complémentaire au cepstre, lequel est pénalisé par sa grande sensibilité au bruit et aux
fluctuations aléatoires de la vitesse de rotation. Comme le cepstre, la HFRT permet de détecter et
de suivre 1I’évolution de défauts induisant des forces impulsionnelles périodiques, mais dans une
plage fréquentielle considérablement plus étendue [23]. La HFRT repose sur 1’étude du signal
enveloppe obtenu grace a la transformée de Hilbert, apres filtrage dans une bande de fréquence
centrée sur une ou plusieurs résonances de structure. En général, ce sont les composantes
fréquentielles les plus énergétiques dans le spectre du signal. Ainsi, il devient possible d’extraire
des informations basse fréquence difficiles a détecter sur une porteuse haute fréquence.

La figure 1.15 montre le spectre d’enveloppe du signal S(t). Il apparait clairement sur le spectre
les fréquences de rotation Frl et Fr2 ainsi que plusieurs de leurs harmoniques, ce qui confirme la

présence de défauts sur la roue et le pignon.
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Figure 1.15. Spectre d’enveloppe du signal S(t) [23].

e Transformée de Hilbert : La HFRT repose sur 1’étude du signal enveloppe obtenu grace a

la transformée de Hilbert, Mathématiquement est donnée par [24] :

HIS®] =2 [ qr (1.10)

- t-7
Avec H[S(t)] la transformée de Hilbert du signal S(t).

L’analyse d’enveloppe a pour principaux champs d’application : Démodulation d’amplitude
(détection par représentation spectrale et temporelle du signal de modulation) et Identification
spectrale (fréquence d’apparition) et temporelle (& quel endroit du cycle) des impulsions

associées a des défauts mécaniques en développement dans les machines tournantes [25].
e La transformée en ondelettes

En 1980, J. Morlet [26] a proposé une approche d'analyse différente mais similaire a celle de
Gabor. Au lieu dutiliser une fenétre glissante le long d'un signal, Morlet a suggéré I'utilisation
des ondelettes, qui sont des fonctions semblables mais qui varient uniquement par leur taille.
Cette méthode offre la capacité de dilater et de translater la fonction d'analyse, une
caractéristique absente dans I'utilisation de fenétres [23]. Un signal peut alors étre représenté

comme une combinaison de telles ondelettes décalées et dilatées.

18|Page



Chapitre 1 Généralités et synthése bibliographique

Les pondérations de ces ondelettes dans la décomposition, appelées coefficients d'ondelettes,
forment ce qu'on appelle la « transformée en ondelettes ». Cette transformée remplace les
sinusoides de la transformée de Fourier par une famille de translations et de dilatations d'une

méme fonction, nommée ondelette.

Mathématiquement la famille d’ondelettes se met sous la forme :

Vasco= ol ) @1

Avec : a paramétre d’échelle ou de dilatation et b paramétre de translation. En notant i *la

conjugue de i la transformée en ondelette d’une fonction S(t) est définie par :
1 +oo « (t=b
CWT(a,b) = [ S(®) * (=%) (1.12)

Cette transformée est dite continue, notée CWT«Continuous Wavelet Transform». La

transformeée correspondante est souvent nommee TOR« Transformée en Ondelettes Rapide».

La transformée en ondelettes discrete DWT « Discret Wavelet Transform » est une
discrétisation de la transformée en ondelettes continu. En remplacant respectivement a et b par

2™ et 2™ | avec n et m des entiers, son expression devient :
DWT(m,n) =272 [ S(t) ** (27™t — n)dt (1.13)

La figure 1.16 présente les détails et approximations de la décomposition en ondelettes du signal,
tandis que la figure 1.17 illustre le spectre d’enveloppe des coefficients d’ondelettes du signal
reconstruit (D2), mettant en eévidence les fréquences de rotation Frl et Fr2 ainsi que plusieurs de

leurs harmoniques, confirmant la présence de défauts sur la roue et le pignon.
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approximation A1 approximation A2 Approximation A3 Approximation A4
100 100

50

-50

4100 e 4100 T —
0 05 1 15 2 0 05 1 15 2 g0 05 1 15 2

4 4
x10 x 10 - x 10 " x 10
Détail D1 Détail D2 Detail D3 Détail D4

40

20

0

-20

0 0.5 1 1.9 2 o 0.5 1 1.2 2 -400 0.5 1 1.5 2 2 05 1 15 2

x 10° x10° x 10" x10'
Figure 1.16. Différents détails et approximation issus de I’analyse d’ondelette du signal [11].
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Figure 1.17 . Spectre d’enveloppe de signal [11].

e Analyse Cyclostationnaire : L’analyse des signaux cyclostationnaires a pour origine le
domaine des télécommunications ou I’on peut transmettre des signaux dont les propriétés
statistiques sont périodiques. Cette hypothése correspond a la nature physique des signaux
issus des machines tournantes. Généralement, on a coutume, pour des machines tournantes,

on utilise 1’analyse synchrone [27].
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L'analyse synchrone, exploitant la cyclostationnarité, utilise la corrélation spectrale pour détecter
précocement les défauts d'engrenage grace a des liens entre composantes du signal, offrant ainsi
une approche prometteuse pour le diagnostic des machines tournantes, notamment en étudiant les

corrélations entre harmoniques et phénomenes cycliques [28].

Dans la Figure 1.18, on présente le traitement d’un signal mesurer sur le banc d’essais du
Laboratoire de Vibration & Acoustique (LVA), pour un grand défaut sur la roue 2, en utilisant

I’analyse cyclostationnaire.
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Figure 1.18. Traitement de signal avec la cyclostationarité [11].

3. Synthese bibliographique

3.1. Synthése de quelques travaux de diagnostic des défauts d’ordre général

Beaucoup de travaux de recherches ont permis 1’émergence et le développer d’une nouvelle
forme de maintenance des machines tournante, elle est appelée, la maintenance conditionnelle
basée principalement sur I’analyse des signaux vibratoire. Dans cette partie, nous présentons une
synthese de quelques travaux de recherches sur les differentes méthodes utilisées et les résultats

du diagnostic vibratoire des défauts détecté :

L’article de R. Younes et al. [29], est focalise sur I'identification des défauts dans les machines
tournantes par l'analyse vibratoire, en exploitant différentes méthodes de diagnostic, utilisees
pour détecter et identifier les différents défauts tels que : les roulements et les engrenages.

Dans I’ouvrage de David Augeix et al. [30], les auteurs donnent plus de détaille sur les
techniques de surveillance vibratoire utilisées pour maintenir et optimiser le fonctionnement des
machines industrielles. Les auteurs expliqguent comment l'analyse des vibrations peut étre utilisée

pour prévenir les défaillances mécaniques et prolonger la durée de vie des équipements.
21|Page



Chapitre 1 Généralités et synthése bibliographique

L’article de V. Lenaerts et al. [31], les auteurs ont exploré diverses méthodes de détection basées
sur l'analyse vibratoire pour anticiper les pannes dans les processus industriels. En adoptant une
approche de détection précoce, ces méthodes permettent de prévenir les arréts de production non
planifiés en surveillant en temps réel I'état des machines. Des techniques telles que la méthode
d'enveloppe ou la décomposition en valeurs singulieres sont utilisées pour prédire ces pannes.
L'objectif de leur travail est d'évaluer l'efficacité de ces méthodes dans la prévision des défauts
précédant les pannes et de les comparer entre elles.

Dans I’article de A. Djebala et al. [32], les auteurs ont présenté une étude sur les conditions
optimales pour la mesure des signaux de leurs d’ébruitement, basée sur [’optimisation
paramétrique de I’analyse multirésolution d'ondelette. Dans leurs travaux, ils ont utilisé le
Kurtosis comme critére d’optimisation et d’évaluation. La contribution de ce travail c’est pour
adapter I’AMRO pour la détection des défauts. Pour cette raison, ils ont sélectionné plusieurs
parametres. Les résultats expérimentaux montrent la viabilité de cette méthode dans la détection
des défauts de roulement. Les auteurs trouvent que I’application de I’AMRO pour filtrer le
signal, donne des résultats meilleurs que ’utilisation du filtrage passe bande et large bande.

Dans les travaux de C. Benchaabane et al. [33] et [34], les auteurs ont proposé une méthodologie
numérique et expérimentale qui aide a la détection et au suivi vibratoire des défauts d’écaillage
sur les dentures d'engrenage. Pour cela, ils ont utilisé des points de mesures situés sur les paliers
de roulements du banc d'essai permettant de réaliser une surveillance vibratoire efficace.
L’analyse des signaux permettra de sélectionner les moyens de mesures et de traitement
nécessaires a la définition d'indicateurs d'avaries, tels que I’analyse spectrale, I’analyse cepstrale

et les indicateurs scalaires (kurtosis, RMS, facteur de créte,...etc.).

L'article de Z. Ouelaa [35] explore l'application de méthodes a la fois objectives et subjectives
pour diagnostiquer les défauts des machines tournantes, qu'elles fonctionnent en régime constant
ou variable. 1l vise a combiner l'analyse technique basée sur des mesures tangibles avec
I'expertise humaine basée sur I'observation directe et la perception sensorielle. En intégrant ces
deux approches, l'article met en avant I'importance de cette combinaison pour obtenir des
diagnostics plus précis et fiables, conduisant a des interventions de maintenance plus efficaces et

a une meilleure gestion des machines tournantes.

B. Bouzouane et al. [36] ont proposé une méthode de suivi et de diagnostic des défauts de
machines tournantes, et qui peut étre intégrée a un programme de maintenance. lls ont utilisé
deux types de transformation d’ondelettes dans le cas réels : Daubechies et Morlet, pour mettre

en ceuvre cette méthode deux signaux ont été mesurés sur un banc d’essai sur lequel sont simulés
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deux types de défauts : Le premier résultant d’un balourd, le second d’un défaut d’engrénement.
Les résultats obtenus montrent que la méthode multi résolution (Daubechies) est mieux adaptée a
I’identification et au suivi du balourd et que la transformée continue (Morlet) est plus adaptée a
I’analyse de signaux non stationnaires tels que ceux générés par un défaut de dentures

d’engrenages.
4.2. Synthése de quelques travaux de diagnostic concernant la dynamique des rotors

De nombreux mathématiciens et mécaniciens ont étudié la dynamique des rotors et ont publié

plusieurs articles pour approfondir ce domaine. Parmi ceux-ci, on trouve les articles suivants :

Dans larticle de M. Duchemin[37], offre une l'analyse se concentre sur le comportement
dynamique des rotors embarqués. Ces rotors sont des composants critiques dans de nombreux
systémes mécaniques et électriques, ou leur fiabilité et performance sont essentielles pour le bon
fonctionnement de ces systemes. L'objectif principal de cette recherche est de comprendre et de
modeliser les dynamiques complexes des rotors embarqués, incluant I'étude des vibrations, des

modes de défaillance et des interactions avec d'autres composants mécaniques.

L'article de A. S. Kumar et al [38] offre un examen des récents développements en dynamique
des rotors. Il aborde les avancées en modélisation mathématique, les méthodes d'analyse
numérique, ainsi que les techniques de surveillance et de diagnostic. L'article met en lumiere les
principaux défis et les progres réalisés dans la comprehension et la gestion des vibrations et des

instabilités des rotors.

Campbell en 1924, a publié un article dans le journal "ASME" intitulé "The protection of steam-
turbine disk wheels from axial vibration” [39], ou il détailla les vibrations des turbines a vapeur.
Leur diagramme représentant la vitesse critique par rapport aux points de croisement des courbes
de fréquences naturelles et les lignes droites proportionnelles a la vitesse de rotation est

maintenant largement utilisees et appelé le diagramme de Campbell.

E. L. Thearle décrit dans son article intitulé "Equilibrage dynamique des machines tournantes :
Méthodes et techniques™ [40], les méthodes et un équipement portable pour équilibrer les
machines tournantes en fonctionnement normal, offrant une solution directe et exacte au
probleme en utilisant des données obtenues a partir de seulement trois essais d'équilibrage de la

machine.

L’article de K. H. Hsu et al. [41] offre une introduction approfondie aux fondamentaux de

I'analyse dynamique des rotors, en se concentrant sur un systéme rotor-palier de pompe turbo-
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moléculaire. Cette étude évalue les performances et la stabilité du systéme en combinant des
analyses théoriques avec des tests expérimentaux. Les auteurs décrivent en détail les modéles
mathématiques utilisés pour appréhender le comportement dynamique du rotor et des paliers,
ainsi que les méthodes de test utilisées pour confirmer les résultats théoriques. En mettant en
évidence les défis de conception et d'exploitation rencontrés dans de tels systemes, larticle
propose des solutions visant a renforcer la fiabilité et les performances globales..

L’article de T. Zheng et al. [42] explore en détail les comportements complexes d'un systeme
rotor-palier, mettant en évidence les aspects non linéaires qui peuvent influencer sa stabilité et
ses performances. Les auteurs utilisent des methodes d'analyse numérique pour étudier les
vibrations et les instabilités du systéme, en prenant en compte des facteurs tels que les jeux, les
forces gyroscopiques et les frottements. Leurs découvertes révelent des phénomeénes complexes
comme les mouvements fractionnés et le chaos, qui peuvent avoir un impact significatif sur la
durabilité et la fiabilité du systeme. L'article souligne I'importance cruciale de comprendre ces
phénomenes pour concevoir des systéemes rotor-palier plus efficaces et plus robustes. Cette
recherche offre ainsi des perspectives précieuses pour les chercheurs et les ingénieurs spécialisés
dans la dynamique des rotors, en fournissant des éclairages sur les défis rencontrés et les

solutions envisageables pour les systemes rotor-palier complexes.

Dans I’article de J. Padovan et al. [43], les interactions dynamiques non linéaires entre le rotor,
les pales et le carter d'un systeme rotatif sont examinées. Les auteurs étudient comment les
frottements entre ces composants affectent le comportement global du systeme. Leur analyse met
en lumiere les effets des interactions de frottement sur les vibrations et les instabilités des rotors.
En utilisant des modéles mathématiques et des simulations, ils explorent ces phénomenes et
fournissent des insights importants pour améliorer la conception et la performance des systemes
rotatifs, tout en réduisant les risques de défaillance dus aux frottements excessifs. Dans I’ouvrage
de J.S. Rao [44], I’auteur fournit une exploration exhaustive de la dynamique des rotors, incluant
les fondements théoriques et les applications pratiques. Il aborde les vibrations, les forces
centrifuges, les effets gyroscopiques, et les méthodes de modélisation et de simulation pour
prédire le comportement des rotors. Dans le travail de M. J. Goodwins [45], I’auteur concentre
son travail sur les défis spécifiques associés aux machines rotatives a grande vitesse. L'article
couvre les forces dynamiques, les instabilités, et les techniques de conception pour améliorer la

performance et la fiabilité des rotors a haute vitesse.
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A la lumiére de ces travaux de recherche, nous allons présenter dans ce mémoire de master, la
modélisation mathématique détaillée d’un rotors dans le chapitre 2, suivi par une étude
expérimentale trés riche sur I’équilibrage des machines sur site en utilisant un matériel de mesure
tres performant du laboratoire de mécanique et structures. Nous traitons plusieurs cas
d’équilibrage un plan (chapitre 3) et deux plans chapitre 4, le mémoire sera cloturé par une

conclusion générale.

4. Conclusion

Les machines tournantes, largement utilisées dans divers secteurs industriels, sont exposées a
différentes contraintes et conditions de fonctionnement pouvant entrainer I'émergence de défauts.
Si ces défauts ne sont pas identifies et traités a temps, ils peuvent causer des pannes colteuses et
des interruptions imprévues dans les installations industrielles. Assurer le bon fonctionnement de

ces machines est donc essentiel pour garantir la continuité des processus industriels.

Dans ce chapitre, nous avons présenté un apercu des concepts clés de la maintenance des
machines tournantes ainsi que les principaux defauts typologiques affectant ces machines. Nous
appuyons principalement sur l'analyse des signaux vibratoires a travers differentes méethodes de

traitement des signaux.

Finalement, une riche synthese bibliographique sur les différentes méthodes de diagnostic des
machines tournantes et principalement les études qui traitent la modélisation et 1’équilibrage des

rotors.
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Chapitre 2

Modeélisation mathématique de la
dynamique des rotors

1. Introduction

L'équilibrage des rotors constitue une application pratique des principes de la dynamique des
rotors. Ce processus Vvise a corriger les déséquilibres de masse dans un rotor, lesquels peuvent
entrainer des vibrations excessives et des dommages aux composants mécaniques. Un rotor
déséquilibré exerce des forces centrifuges variables sur ses supports, pouvant provoquer une
usure prématurée, des défaillances de roulements, et des bruits indésirables. Par conséquent,
I'équilibrage est crucial pour prolonger la durée de vie des machines, améliorer leur

performance et réduire les colts de maintenance.

En somme, la dynamique des rotors fournit les outils théoriques et analytiques nécessaires
pour comprendre les comportements complexes des rotors en rotation. En appliquant ces
connaissances, I'équilibrage des rotors résout des problémes pratiques liés a la maintenance et
a l'optimisation des systemes mécaniques. Ensemble, ces disciplines jouent un rdle
fondamental dans le développement de machines tournantes plus fiables, efficaces, et

durables.
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2. Dynamique des rotors
2.1. Définition de dynamique des rotors

La dynamique des rotors des machines tournantes est un domaine fondamental de la
dynamique des systémes tournants. Elle concerne notamment les ensembles mécaniques dans
lesquels au moins un composant, généralement appelé rotor, tourne a une vitesse angulaire
autour de I'axe de rotation [1]. L'objectif principal de la dynamique du rotor est d'étudier le
comportement dynamique, la stabilité et la conception des machines tournantes. Cette
spécialité revét une grande importance dans lI'amélioration de la sécurité et des performances
de divers systemes, tels que les machines-outils, les turbines, les compresseurs, les turbines
d'avions, les moteurs d'automobiles, la propulsion marine, ainsi que dans de nombreuses

autres applications industrielles et quotidiennes.

2.2. Types de rotors
2.2.1. Rotor rigide

Un rotor est en état rigide, si on peut déterminer des balourds correcteurs disposes dans un ou
deux plans d'équilibrage quelconques tels que les elongations des grandeurs définies pour
I'appréciation de son comportement vibratoire, soient égaux ou inférieurs a des limites fixées

quelle que soit la vitesse de rotation dans un ou des domaines définis.
2.2.2. Rotor flexible

Un rotor est en état flexible, s'il faut disposer des balourds correcteurs dans au moins trois

plans d'équilibrages (I'équilibrage est multi plans).
2.3. Classification des éléments du systeme rotor

Une fois les éléments d'un rotor élémentaire identifiés, une classification en termes de

structure, matériau et géométrie nous permet de dégager les configurations suivantes :
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Composants | Structures Matériaux Geometries Examples
Rigide |
sotrope -
P Rectiligne
ARBRE
Flexible | /Anisotrope Brisee
Rigide Isotrope .
9 P Symétrie de
révolution
DISQUE
Symétrie
cyclique
Flexible | /Anisotrope
Isotrope
Non amorti
Anisotrope
Rigide
Isotrope
PALIERS |
Amorti
nisotrope
Isotrope
Flexible AMOri
Anisotrope

Tableau 2.1. Classification des éléments du systéme rotor.

31|Page




Chapitre 2 Modélisation mathématique de la dynamique des rotors

3. Equilibrage des rotors

L'équilibrage du rotor est un processus essentiel dans diverses industries, destiné a garantir le
bon fonctionnement et la longue durée de vie des machines tournantes. Le rotor est un
élément central des machines telles que les turbines, les moteurs, les compresseurs et les
ventilateurs. Lorsqu'un rotor est déséquilibré, cela peut entrainer des vibrations excessives,
une usure prématurée des composants, des bruits indésirables et méme de graves défaillances

mecaniques. Parmi ceux-ci figurent le balourd

3.1. Le balourd

Le balourd se réfere au déséquilibre massique qui se produit lorsque I'axe de rotation d'une
machine ne correspond pas au centre de gravité de chaque tranche élémentaire du rotor. Cette
désynchronisation entraine des forces centrifuges qui déforment l'arbre en rotation. Le
balourd peut étre causé par divers facteurs, tels que des defauts d'usinage, d'assemblage ou
des échauffements dissymétriques du rotor pendant son fonctionnement [2] et [3].

> (Y
G /

SANS BALOURD AVEC BALOURD

Figure 2.1. Présentation de balourd [2].

3.2. Analyse des mouvements de rotors avec balourd

Un rotor tournant librement dans l'espace est souvent simulé en le faisant tourner au-dessus
de la résonance dans des roulements flexibles. Dans cette configuration, le mouvement du
rotor déséquilibré peut étre décompose [4]. Le tableau 2.2 représente deux cas de balourd :

une seule force centrifuge et couple de force centrifuges.
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Cas de balourd

Description

Balourd dd a une seule
force centrifuge

Un balourd est observé en
raison d'une seule force

centrifuge. La ligne
moyenne de l'arbre produit
ainsi une surface

cylindrique.

Balourd d( a un couple
de forces centrifuges

Le balourd est causé par un
couple de forces
centrifuges. La  ligne
moyenne de l'arbre du rotor
forme alors deux cones
dont les sommets se
trouvent au centre de
gravité du rotor

Tableau 2.2. Les cas de balourd [4].

3.3. Différents types de balourd

Il existe plusieurs types de balourd : balourd statique, balourd de couple et balourd

dynamique.

3.3.1. Balourd statique : Cet état se caractérise par la position centrale du balourd dans le

rotor, tandis que l'axe principal d'inertie (A) est déplacé exclusivement parallelement a I'axe

de rotation de l'arbre (voir Figure 2.2). En pratique, cela concerne principalement les rotors

ou le déséquilibre est significatif dans un seul plan de diamétre important, comme c'est le cas

pour les ventilateurs ou les disques. Dans cette configuration, I'équilibrage du rotor peut étre

réalisé en placant une seule masse diamétralement opposée au balourd, ce qui permet

d'effectuer un équilibrage dans un seul plan [5].

A Axe principal d'inertie
Z: Axe de rotation.

Figure 2.2. Balourd statique [5].
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3.3.2. Balourd couple

Le centre de gravité est effectivement situé sur l'axe de rotation, assurant ainsi un équilibre
statique. Cependant, les deux axes ne se superposent pas. L'axe central d'inertie (A) traverse
I'axe de rotation de l'arbre au niveau du centre de gravité (voir Figure 2.3). Pour équilibrer ce
rotor, il est nécessaire d'installer au moins deux masses, telles que m1 et m2, diamétralement

opposees (eéquilibrage en deux plans) [5].

A : Axe principal d’inertie.
Z : Axe de rotation.

Figure 2.3. Balourd couple [5].

3.3.3. Balourd dynamique
C’est une combinaison des deux balourds ci-dessus. Le centre de gravité n’est pas sur I’axe

de rotation et cet axe n’est pas paralléle a I’axe principal d’inertie (Voir figure 2.4).

A : Axe principal d’inertie.
Z : Axe de rotation.

mi

m2

Figure 2.4. Balourd dynamique [5].

Il faut en général deux masses pour rattraper ce type de déséquilibre (équilibrage en deux

plans).
3.4. Principes généraux de I’équilibrage
3.4.1. Masse et force centrifuge :

Soit une particule de masse m située a une distance 7 d’un axe (y, y)et tournant autour de ce

cet axe a un vitesse angulaire £ . Cette masse est soumise a une force centrifuge F qui tend a

I’écarter de ’axe.
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Cette force tourne donc autour de I’axe (v, y) a la méme vitesse Q et pour valeur :

-

F = mrQ?
Ainsi, la force centrifuge est donc proportionnelle a la messe de la particule au carré de la

vitesse angulaire de rotation et a la distance de la particule a 1’axe de rotation [4].
3.4.2. Vibration

Sous l’effet du balourd, le palier aura un mouvement autour de sa position d’équilibre
(représentée par sa position, machine a I’arrét). Projeter sur un axe, ce mouvement aura
’allure indiquée sur la figure 2.5. Les reperes 1, 2, 3 et 4 indiquent les correspondances entre
la position verticale du palier et la position angulaire de la masse de déséquilibre. Ce
mouvement est la vibration du palier généré par le balourd. Il est périodique et sinusoidal, a

la période d’un tour, ou a la fréquence de rotationf.

En conclusion, I’amplitude de la vibration générée par le balourd est directement

proportionnelle au balourd, c'est-a-dire a la masse de déséquilibre.

( | Déplacement

arce
{ du balourd
}7 2

\_L//"

3

4

lemps

Figure 2.5. Vibration générée par le balourd.
3.5. Modes d’équilibrage
On distingue deux modes d’équilibrage :
3.5.1. Equilibrage sur machine

L'équilibrage sur une machine a équilibrer est nécessaire lorsque le déséquilibre provient de
la rupture ou de la détérioration d'une partie du rotor, ce qui nécessite le démontage du rotor.
De plus, si le déséquilibre provoque de fortes vibrations, il y a un risque d'endommagement

des roulements ou de la structure.
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3.5.2. Equilibrage sur site

L'équilibrage d'un rotor directement sur ses paliers, sans le démonter, est appelé équilibrage
sur site. C'est la méthode d'équilibrage la plus couramment utilisée par le personnel de
maintenance. En effet, elle présente de nombreux avantages par rapport a I'équilibrage en
atelier :

* Le rotor est équilibré dans des conditions de fonctionnement normales (charges,

températures, vitesse, etc.).
« Il n'est pas nécessaire de démonter, remonter ou realigner le rotor.
Il existe deux types d'équilibrage sur site : L'équilibrage statique et I'équilibrage dynamique.

e Equilibrage statique : 1l s'agit d'un équilibrage sur un plan unique. Cette méthode est
appropriée lorsque le désequilibre est principalement axial et ne nécessite pas de
correction sur plusieurs plans.

e Equilibrage dynamique : Il s'agit d'un équilibrage sur deux plans. Cette méthode est
utilisée pour corriger les déséquilibres qui se produisent sur plusieurs plans et qui peuvent
causer des vibrations complexes nécessitant une correction plus sophistiquée.

4. Caractéristiques des éléments de rotor

Les ¢éléments de base d’un rotor sont I’arbre, les disques et les paliers. Les expressions des

énergies cinétiques sont nécessaires pour caractériser I’arbre, le disque et le balourd.

L’¢énergie de déformation est nécessaire pour caractériser 1’arbre. Les forces dues aux paliers
sont nécessaires pour calculer le travail virtuel pour déduire les forces généralisées qui

agissent sur I’arbre (figure 2.6) [6].

)
Mb

Figure 2.6. Mod¢le mathématique d’un rotor flexible [6].
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Les équations générales du rotor sont obtenues a partir des étapes suivantes :

e L’énergie cinétique T, I’énergie de déformation U et le travail virtuel W sont calculés
pour tous les éléments du systeme.

e Une méthode de discrétisation est choisie : la méthode de Rayleigh-Ritz est bien adaptée
aux systemes simples et résulte en un faible nombre de degrés de liberté, la méthode des
éléments finis est adaptée aux applications réelles.

e Les équations de Lagrange sont utilisées pour ’obtention des équations du mouvement,

soit :

d (0T oT au
wGi) "t = @D

4.1. Détermination de I’énergie cinétique et les travaux virtuels du disque

Le disque est supposé rigide caractérisé par son énergie cinétique. Les différents reperes de
références utilisés dans 1I’é¢tude de la cinématique et la dynamique des rotors flexibles sont
présentés sur la figure 2.7.

Ro (O, Xo, Yo,Z0) : Repeére fixe lié au bati de la machine ;

R(C, X, Y, Z) :Repere finale li¢ au disque ;

R1(C, X1, Y1,Z1),R2(C, X2, Y2,Z2) : Repéres intermédiaires

Le systeme de coordonnées (X ,y , Z) est relié au systéme de coordonnées est relié au systéeme

de coordonnées ( Xo, Yo, Zo) par I’intermédiaire des angles d’Euler ¥,0 et ¢.

Pour déterminer la position du disque, on tourne initialement d’un angle ¥ autour de I’axe
(¢, zy) puis d’un angle 6 autour du nouvel axe (c,x;) en fin d’un angle ¢ autour de I’axe de

rotation propre du disque(c, y).

Le vecteur rotation traduisant I’orientation instantanée de la base (X,y, Z) par rapport la base
(%o, Yo, Zo) S écrit:

Z; , %, et y; : Vecteurs unitaires des axes (C, Z,), (C,X,) et (C,Y) respectivement.
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Z; Zy=2;
Z
o\ Y
Zy
A Y=Y
. 9 Y;
{
—>Y,
C \J
H Q
Xy W¢ E e
o X=Xz X :w—w((h!) > ¥,
L ) u=u(Lpy
Xp

Figure 2.7. Repéres de référence du disque rigide sur I’arbre flexible [6].

Le vecteur rotation w(R/R,), exprimé dans la basse (¥ ,y , Z), s écrit:

¢ +sinf (2.2)

{mx} ¥ cos O sing + 0 cos ¢
(%5, ¥ cos 0 cos ¢ +6 sin ¢ (

X,y %)

Soient uet w, les déplacements en flexion de C dans les plans  (0,X,,Y,) et
(0,Y,, Z,) respectivement. Le mouvement de traction compression suivant (0, Yy) est négligé.
La masse du disque est notéeM,, son tenseur d’inertie en C, comme (C, X), (X,Y), (C, Z)sont

les directions principales d’inertie, a comme expression [6] :

Iy 0 O
[Ic(D)]=[{ 0 oy O (2.3)
0 0 oy,

L’énergie cinétique du disque est la somme de I’énergie cinétique de translation et I’énergie

cinétique de rotation du centre de masse C :

Ty=2My (V(C/RY) + 2w}l (D)]elwly (2.4

Avec V (C /Ro)est le vecteur vitesse absolue de C exprimé dans R, , obtenu en dérivant par

rapport au temps le vecteur position 0C avec @ =Q constante :

doc a - > = 4 Y4
? . =E (u Xo + L1YO + (,()Zo):uxO + Wz, (25)

0

7(C/Ro)= [
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Remplagons (2), (3) et (5) dans (4), I’expression de 1’énergie cinétique du disque devient

alors :
1 . Do 1
Ty = EMd(u2 + (‘)2)+E (Igx 03 + Igyw3 + Ig,02) (2.6)

L’expression (6) peut étre simplifiée car le disque est symétrique (I4, = I4,), les angles 6 et
1 sont petits (vibrations linéaires) et la vitesse angulaire ¢=Q est constante. L’expression (6)
devient alors :

Ty =2 Mg (02 + 02+ = Ige (62 +92)+ 2 15, O*+10, 0 (27)

1 b 9 r . . ,
Le terme EldyQZ n’a pas d’influence sur les équations de mouvement et il représente

I’énergie cinétique du disque tournant a la vitesse Q dans le cas ou tous les autres

déplacements sont nuls. Le terme IdyQI/)H représente ’effet gyroscopique.

Le vecteur représentant le poids propre du disque dans le repére absolu s'écrit [8]:

0
{Pd}RO ={ 0 } (2.8)

—-mgg

En utilisant ’équation (2), il est transformé dans le repére lié a la base par

{Pdr, = [Re2] = {Palz, (2.9)
Soit
—cos fsiny
{Pa}r, = —mdg{ sin 8 } (2.10)
cos 5 cosy

Compte tenu que les déplacements suivant I’axe du rotor sont négligés, le travail virtuel du

poids propre du disque exprimé dans le repere lié a la base s’écrit:
SWyq = —mgyg(—cosfsiny éu(y = y,) + cos S cosy dw(y = y,) (2.11)
4.2. Détermination des énergies cinétique et potentielle de I’arbre

L’arbre est assimilé a une poutre de section circulaire et caractérisé par ses énergies cinétique
et potentielle. Sur la Figure 2.8, on présente un élément d’arbre considéré comme un disque

élémentaire.

39| Page



Chapitre 2 Modélisation mathématique de la dynamique des rotors

Zo
Z
i
0 wGl) v
‘ \:= u(y,t)
e y Aa=dy

Xo
Figure 2.8. EIément d’arbre en flexion [6].

L’énergie cinétique de 1’arbre s’écrit alors :

To=Jy Gma (0% +002) + 210 (62 +92) + 2 Loy (@7 + 291!)'9)) dy

=2pS [y (0% +W?) dy+s pl [(67 + §7) dy+pILO? + 2p1Q [ 1) 6y (2.12)

T2

La premiére intégrale de 1’équation (12) correspond a I’expression de 1’énergie cinétique
d’une poutre en flexion, la seconde a I’effet d’inertie di a la rotation et la dernicre intégrale

représente 1’effet gyroscopique.

Le point Cde la figure 2.9 est le centre géométrique d’une section de la poutre a 1’état
déformée, B(x,y) est un point de cette section droite, E est le module d’Young du matériau,
€ et o représentent la déformation et la contrainte, u*, w* sont les déplacements du centre 0,
par rapport aux axes(0, X)et (0, Z).La déformation longitudinale du point B s’écrit,

o%u* 0%w*

Eyy=-X oy Z oy (2.13)

% A

Figure 2.9. Section droite de I’arbre, mouvement dans le plan (0, X,, Z,) [7].
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L’énergie de déformation de I’arbre a comme expression :
1
Ug= Joyy €y dv (2.14)

Avec V est le volume de la poutre, oy, est la contrainte longitudinale. La relation entre la

contrainte et la déformation est :
ayy=E¢y, (2.15)
Compte tenu de (15), I'expression (14) devient :
Ua=E f £ dv (2.16)

En tenant compte de I’expression (13) I’énergie de déformation (16) s’écrit :

U _EJ‘LJ‘ o%u* 2*w* 2d p

_E (L 92U\ 2 92w\ 2 o2u* 9%w*
== fo fsa [xz (ayz) + 72 ( ayZ) + 2xz 57 oy ] dsdy (2.17)

Par suite de la symétrie de la section de I’arbre, I’intégrale correspondant au troisiéme terme
de (17) est nulle. En introduisant les inerties diamétrales de la section droite par rapport a
(0,X)eta(0,Z)ona:

L=[z*ds (2.18)
I, =[x*ds (2.19)

et I’énergie de déformation de I’arbre a donc comme expression :
Ua =200 (1 (2) + 1 (2) ) dy 2.20)

De préférable exprimer Ugzen fonction des déplacements uetw . Le passage de

u,wau’,w* s’écrit (voir Fig.2.9) :
u'=ucosQt —wsinQt (2.21)

w*=usin Qt + w cos Qt (2.22)
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En tenant en compte (21) et (22), I’expression (20) devient alors :

2
)+ (sinntziy’;+cosm"27“§)] dy (2.23)

E 7]
0y? a

2
U, = ;fOL [IZ (cosﬂtg—yz —sin Qt

Finalement, pour le cas le plus courant d’un arbre symétrique (Ix =Iy, = Iz)l’énergie de

déformation se simplifie & :

El L ((02u\? | (82w)?
b2 + (€2
Le travail virtuel du poids propre d’un élément infinitésimal de I’arbre (Figure 2.2), exprimé

dans le repere lié a la base, est obtenu en suivant la méme démarche que pour le disque (8)-

(11). Le travail virtuel du poids propre d’un arbre de longueur L est obtenu apres intégration.
Wyq = — fOL pAg(—cos fsiny du + cosf cosy Sw)dy (2.25)
4.3. Détermination du travail virtuel des paliers

Les caractéristiques de raideurs et d’amortissements sont supposées connues. Le travail

virtuel SW des forces extérieures agissant sur ’arbre se met sous la forme, figure 2.10.
W = E,6u + F, 6w (2.26)

Fu et Fw sont les composants de la force généralisée qui s’expriment sous la forme

matricielle suivante :

e i [ S el (2.27)

CZ 4

/OUSSI' net

Figure 2.10. Amortissement et raideur d’un palier [6].
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4.4. Détermination de I’énergie cinétique du balourd

Le balourd (Figure.2.11) est d0 a une masse m,, située a la distance d du centre géométrique
C du disque et son énergie cinétique doit étre calculé. La masse reste dans un plan
perpendiculaire a I’axe (0,Y) et sa coordonnée selon cet axe est constante. Dans le repére R,

, les coordonnées de la masse m,, sont :

. (u+ d sin Qt
OD = 0C = CD= cte (2.28)
w + d cosQt)g,
D’ou la vitesse absolue :
. I u + df cos Nt
V(D/Ry) = [— = 0 (2.29)
dt Ry

W — dQsin Qt/g
Et I’énergie cinétique sera :

D

2
2)|" =2, (a2 + w2 + 0%d* + 20d(itcos Ot —wsin Q1)) (2.30)
0

Ty =%mb [V(

2 42
mpQ-d . . .
Le terme — est constant et donc sans influence sur les équations du mouvement. La

masse m, est négligée devant celle du disque, alors 1’énergie cinétique du balourd peut se

mettre sous la forme :

T, = muQd (1t cos Qt — wsin Qt) (2.31)
i 4

z mp i
Qt |
I I N

/ LM \tj A & d : --------------- w
i 1 \ 4 \' N
AL S 5
\/ \/\ / )/ ) :

KX X u O

Figure 2.11. Modélisation de la répartition du balourd sur le rotor [7].
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4.5. Détermination des équations du mouvement par la méthode de Lagrange
4.5.1. Equation de mouvement

Apreés avoir calculé les énergies cinétique et de déformation, ainsi que les travaux virtuels des
forces généralisées des éléments du systéme, nous pouvons appliquer la méthode de
Rayleigh-Ritz, [8]. Cette méthode est particulierement avantageuse car elle permet d'écrire
les équations du mouvement en utilisant un nombre réduit de degrés de liberté, simplifiant

ainsi I'analyse des systéemes complexes.

Selon la théorie des poutres en flexion, le premier mode propre domine la réponse jusqu'a 95
%. Ainsi, les déplacements u et w, projetés dans la base modale, peuvent étre exprimés

comme suit :
u(y,t) = f(y)q.(t) (2.32)

w(y,t) = f(y)q.(t) (2.33)

En substituant les équations (32) et (33) dans les expressions des energies cinétiques du
disque (7), de I’arbre (8) du balourd (26) et dans I’énergie de déformation de I’arbre (20),
ainsi que dans les expressions des travaux virtuels des forces du palier (26), du poids propre
du disque (11) et de I’arbre, par les expressions données ci-dessus et en appliquant les
équations de Lagrange (1), nous obtenons les équations de mouvement compléetes du

systéme.

[MHG®)} + [CH{g®)} + [K]{q(®)} = {F (D)} (2.34)

Les composantes des matrices et du vecteur force contenues dans 1’équation (34), sont

données ci-apres :
{q} :Vecteur des degrés de liberté contenant les coordonnées généralisées.
[M] : Matrice de masse symétrique.

M, + Ly, — I, cos 20 Io sin 20 (2.35)

[M]=[ Iz sin 20 M, + I, + I, cos 20

[C] : Matrice incluant I’effet gyroscopique, I’amortissement de palier et I’effet du

mouvement de la base.
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Cyy = 21,0 sin 20 + 4y f2(15)
Cpp = —21B SIN 20 — Cyy f2(1,) (2.36)
Ciz = I'(2My + 2Ly — Lyp) — Plyg + 21gp¢ cos 2¢p + Cppe f2(1y)
Cp1 = —Cyy

[K] : Matrice de rigidité incluant la rigidité en flexion de I’arbre, ’effet du mouvement de la
base, ’effet de la variation de vitesse et les rigidités de paliers

Ky = k4 LE(Imy — Uyy) — (Mg + Ly —Lly,) — LM, + L,pl, +
(52 = T2 = 29515 — ko) cos 2¢ — (I, + I I )14z Sin 2¢0) + ko f2(12)
Kyo =k + L2(Ima—Ly2) — LE(My + Ipa—Ly) — LEM, + L0l (2.37)
+ (((—1’;2 + 12 + 200, ), + ka) cos 2¢p — (I, + I 1)1, sin 2¢) + k(L)
Kiz = (B + LL) Mz + Lo —Lyo) Lo + (17 = 137 = 200 )z + ko ) sin 2¢
_(ﬁy + I:;cl:'z)laz cos 2¢ + ky,f2(13)
Koy = (=1, = BL) (M + Inz)~Lyo LT3

+ ((1}2 — 2 =200, + k )sm 2¢ — (I, + LIy a5 cos 26 + ki f2(1y)

{F}: Vecteur dans lequel toutes les forces sont regroupées.

Fy=mudf (L) (—( + Iy + i) cos§ + (15 + 6)" + 1) sing) + (Ms + L) (Fy +
L) + b (5, + ) + My (G(ZYb + Iyxy — Iezy) — 1,22, + Liyy — rxy) — & —

Ij,zb +ILyy) + 1 ((I"y + I'"xl'"y + 2(1)1}) cos2¢ + (—I"x + I'"yl'"z) sin 2¢) + cosf sinyMlg)
(2.38)
F, = mydf(ly) ((45 w B = 1) sing + (1 + 6)° + 1) cos¢)
— (M5 + Ly ) (B + L)+, (1, + @)
+ M, (‘1}(2)717 + fsz — Lzy) = 1, (2% + Loy — Lyzp) = 2 + Byxy, — Lyy)
+ 14 ((—I'";, + LI, + 29I, ) cos2¢ + (F + I )sm 2¢) —cosf cosyMlg)
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4.5.2. Résolution des équations du mouvement par la méthode de Newmark

La résolution des équations de mouvement (34) en utilise la méthode de de Newmark, utilisée

habituellement pour résoudre les systémes d’équations différentielles se résume comme suit

[9]:
En supposant que I’accélération moyenne soit constante, i.e.
{q(c + AD)} = {q(O)} + At{q (O} + % {G@©p +{Gt +A0)}) (2.39)
Et:
{ge+ 20} ={qO} + ATt (G} +{G + 20} (2.40)
L’accélération a Pinstant t + At peut étre déduite de I’équation :
{Gc+a0)} = Aitz ({q(c + 20)} — {q(©} — At{q(D)}) — {G(®)} (2.41)

L’introduction de (40) dans (39) donne

(qe+ A0} = = (lq ¢ + A0} ~ () ~ (40} (242)
La substitution des équations (39) et (40) dans (34)

(ﬂ +=C(t+A0) +K(t+ At)) {q(t + At)} = (2.43)

At?

(% + %C(t + At)) {qO}+ (% +C(t+ At)> {g@®} + M{G(O)} + F(t + At)

Connaissant les déplacements, vitesses et accélérations du systéme a 'instant t, I’équation
(42) permet de déterminer les déplacements a I’instant(t + At), I’équation (41) les vitesses et

I’équation (40) les accélérations au méme instant.
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5. Conclusion

La dynamique des rotors et I'équilibrage des rotors sont étroitement liés, car ils influent tous
deux sur le comportement et les performances des systemes rotatifs. Dans ce chapitre, nous
avons abordé un type de défaut des rotors, qui est le balourd fréquemment présent sur les
machines tournantes. Nous avons discuté des différents types de déséquilibres ainsi que les

méthodes d'équilibrage pour corriger ces défauts.

Nous avons présenté la théorie de la dynamique des rotors en mettant particuliérement
l'accent sur l'elément le plus crucial : le rotor lui-méme. En utilisant les équations de
Lagrange, nous avons déterminé les équations du mouvement pour la méthode de Rayleigh-
Ritz. Cette méthode, relativement simple, permet d'étudier les rotors simples et de mettre en
évidence les phénomeénes rencontrés dans leur dynamique. Elle offre I'avantage notable de
réduire considérablement la taille du systeme d'équations différentielles, ce qui rend leur

résolution numérique rapide.

Enfin, la méthode de résolution pas a pas de Newmark est présentée pour son application a la

résolution des équations différentielles obtenues.
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Chapitre3

Equilibrage statique des rotors

1. Introduction

L'équilibrage d'un rotor tournant sur ses propres paliers, sans étre démonté, est appelé
équilibrage sur site, il y a de type d’équilibrage : équilibrage statique et equilibrage dynamique.
L'équilibrage statique des rotors vise a atténuer les effets des balourds sur les vibrations du rotor
lorsque celui-ci est a l'arrét. Son principe consiste a réaligner le centre de gravité du rotor sur

I'axe de rotation pour éliminer la composante statique du déséquilibre.

Dans ce chapitre, nous traitons I'équilibrage sur un plan pour une roue de ventilateur, une roue de
turbine et un disque en utilisant le logiciel « Balancing consultant » pour 1’équilibrage. Cette
pratique revét une importance capitale car elle permet de réduire les vibrations, d'étendre la durée
de vie et d'optimiser les performances de ces équipements industriels essentiels. L'objectif
fondamental de I'équilibrage est de ramener les efforts exercés sur les paliers et les déformations
de l'arbre a des valeurs acceptables, assurant ainsi un fonctionnement fluide et fiable de la

machine.
2. Procédure d’équilibrage

2.1. Principe d’équilibrage statique

L'équilibrage statique consiste a repositionner le centre de gravité du rotor sur l'axe de rotation.
Cela permet de corriger la partie statique d'un déséquilibre, c'est-a-dire I'excentricité du centre de

gravité par rapport a I'axe. En pratique, cela se fait en ajoutant une masse correctrice sur le rotor,
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comme dans notre cas la roue d’un ventilateur, un disque ou la roue d’une turbine, de maniére a

déplacer son centre de gravité pour qu'il se retrouve sur I'axe de rotation.

Cependant, I'équilibrage statique ne corrige pas la partie dynamique du déséquilibre qui persiste.
En résumé, I'équilibrage statique permet de réduire les vibrations dans le plan de la roue en
mouvement en supprimant l'excentricité du centre de gravité. Mais il est également necessaire
d'effectuer un équilibrage dynamique pour supprimer les vibrations dans I'axe du guidon dues a
une répartition asymétrique des masses [1].

2.2. Formulation
Le premier lancer permet la mesure de I’état initial de la machine, correspondant au déséquilibre

a compenser : Amplitude vibratoire V; , phase ¢, figure 3.1.

Figure 3.1. Equilibrage d’un rotor.

La mise en place de la masse d’essai me (permettant I’étalonnage masse/amplitude vibratoire)
fournit une nouvelle mesure donnante V, et ¢, , amplitude et phase de 1’état (balourd initial +
masse d’essai).

—
e

Par différence vectorielle, on déduit: V, =V, —V;

I, . Vibration due a la masse d’essai seule.

La relation amplitude vibratoire/masse est alors connue (module de V, ramené a la masse d’essai
m, ).

v" Le calcul de la masse de correction: m, = m, X v
c 1

v La position angulaire du balourd est repérée par ’angle ¢ entre I7e et I7C (= —171), le sens

positif étant celui de la rotation de 1’arbre.
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s N

J

Figure 3.2. Détermination de la position et de la masse d’équilibrage.

v' La masse d’équilibrage m,. doit étre positionné sur le méme rayon que la masse d’essai m,
3. Plan expérimental et matériel utilisé

Dans ce chapitre, nous allons effectuer I’équilibrage deux roues et un disque faisant partie des
composants du simulateur de défaut de machines « SpectraQuest ». Ce dispositif pédagogique,
nous donne la possibilité de simuler différents types de défauts, tels que : les defauts de
roulement, les défauts d’engrenage, le désalignement d’arbre, 1'équilibrage un plan et deux plans
des rotors. Pour la procédure d’équilibrage, on utilise le logiciel Balancing consultant du

Laboratoire de Mécanique et Structures (LMS) de l'université de Guelma.
3.1. Matériels utilise
3.1.1. Analyseur Pulse Briel&Kjaer

Systeme multi-analyseur type 3160-A-042, de marque Briiel&Kjé&r, 4 entrées/2 sorties, figure
3.3. Tous les canaux d'entrée et de sortie ont une plage de fréquence de DC a 51,2 kHz. Cet
analyseur fonctionne aussi bien comme un systeme de test avec un seul module, ou comme une
partie d'un grand systeme de mesure LAN-XI. La combinaison des canaux d'entrée et de sortie
fait I'un des modules d'acquisition de données les plus polyvalents disponibles, tandis que les

panneaux avant interchangeables donnent la flexibilité d'utiliser une grande variété de capteurs.
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Figure 3.3. Analyseur PULSE Briiel&Kjé&r type 3160-A-042.

Domaines d’utilisation :

Mesures générales acoustiques et vibratoires.

Canaux de sortie du générateur pour l'excitation des systémes pour les mesures
acoustiques et vibratoires.

Idéal pour les mesures audio et électro-acoustiques.

Mesures mono-module.

Mesures multi-modules / systéme distribué.

Enregistrement autonome (sans PC) en utilisant le logiciel LAN-XI Notar ™

Caractéristiques :

4 canaux d'entrée ;

2 canaux de sortie du générateur ;

Gammes de fréquence de 0 a 51.2KHz ;

La technologie Dyn-X ;

La technologie REQ-X ;

Support transducteurs TEDS (Transducer Electronic Data Sheet);

Panneaux avant interchangeables.

Equipé par le logiciel d’acquisition et de traitement Pulse Labshop 16.1, les outils standard Pulse

Labshop sont : I’analyse FFT, Analyse CPB en temps réel, analyse 1/n octave, analyse d’ordre,

analyse d’enveloppe, analyse cepstral...etc.
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3.1.2. Capteur de vibrations

L'accélérometre 4533 Bx est utilisé pour la mesure de l'accélération vibratoire voir figure 3.4.

Manufacturer | Type Serial number | Sensitivity | Location
Briiel & Kiger 4533 BXx 30512x 1,04 Measuring
J mV/ms”-2 | Plane 1

Figure 3.4. Acceélérometre Briel&Kjer type 4533 Bx.

3.1.3. Logiciel de diagnostic et d'analyse Balancing consultant

Le logiciel de diagnostic et d'analyse "Balancing Consultant™” de type 7790-A est un outil intuitif
et efficace pour I'équilibrage sur un plan et deux plans d'une machine tournante. Il dispose d'une
interface utilisateur conviviale qui guide rapidement et en toute sécurité a travers les étapes
nécessaires pour configurer, mesurer, valider et générer des rapports. Il prend en charge un

équilibrage rapide en utilisant des données de rotor préalablement stockées.

La qualité d'équilibrage peut étre évaluée en fonction des grades de qualité de balance établis par
I'ISO 1940-1 ou en fonction des vibrations maximales de la machine. La procédure d'équilibrage
peut étre basée sur la transformée de Fourier (FFT) ou sur le suivi des commandes, garantissant
des résultats plus précis. La fenétre principale de ce logiciel, figure 3.5 contient tous les
parametres de réglage du logiciel avant la lancer de I’équilibrage et I’affichage du signal, du

spectre et de la position centre de gravité du disque aprées chaque étape d’équilibrage.
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Figure 3.5. Fenétre du logiciel Balancing consultant.

4. Réglage du logiciel « Balancing consultant » et du banc d’essais

La procédure a suivre pour I'équilibrage d'un rotor est détaillée dans le mémoire de master
«Application de la Perception Sonore pour le Diagnostic des Défauts d’Engrenage dans les
Machines Tournantes» de Ouelaa Z. [2]. Dans le souci de se rapprocher des applications
industrielles, on propose dans cette étude I'equilibrage statique d'une roue de ventilateur a
pales fixes, d'une roue de ventilateur a pales libres et d'un disque, pour la vitesse de rotation
20Hz. Nous présentons sur la figure 3.6, le montage expérimental, MFS plus 1’Analyseur

Pulse équipé du logiciel Balancing Consultant.

Avant de commencer ’opération d’équilibrage, on introduit les données de la machine a
équilibrer dans le logiciel « Balancing consultant ». Nous saisissons les informations du tableau
3.1 et les caractéristiques géométriques de I'hélice dans la fenétre du rotor en réglant le diametre,

le nombre de phases et en spécifiant le type de direction de I'angle (Anti-rotation).

Machine Type | MFS

Machine ID 2

Rotor Type Rigide

Rotor ID 1

Rotor Mass 1 [kg]

Project Date 06/05/2024
Operator A.karim menai
Service Speed | 20 [HZ]

Tableau 3.1. Données du projet.
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Figure 3.6. Montage expérimentale.

5. Equilibrage statique

5.1 Cas du disque

Apres confirmation de l'existence d’un balourd par la comparaison du niveau vibratoire de la

machine avec les seuils d’alarme et de danger et par le spectre typologique correspondant au

défaut de balourd, nous effectuons le processus d'équilibrage dans 1’ordre suivant :

>

>

Balourd initial: Mesure du balourd initial sur le palier (amplitude et phase).

Essai #1: Proposition d’une masse d’essai et re-mesurage de I’amplitude vibratoire et la

phase.

Calcul: Le logiciel propose successivement des masses de correction en indiquant les angles

de positionnement des masses.

Final: Mesure de I’amplitude vibratoire et I’angle pour chaque masse de correction dans le

plan de correction.

Sur la figure 3.7, nous présentons le montage expérimental de ’opération d’équilibrage d’un

disque désequilibré volontairement par une masse gquelconque.
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Figure 3.7. Montage d’équilibrage du disque.

On présente sur le tableau 3.2 la variation de I'amplitude vibratoire et de la phase du disque
déséquilibré, de son état initial (présence de balourd) jusqu'a la phase finale d’équilibrage
(optimisation 1). Sur le tableau 3.3 le logiciel donne successivement les masses ajoutées avec

leurs angles de positionnement pour chaque étape d’équilibrage du disque.

Dans ce cas, la mesure initiale montre I’existence d’un balourd qui provoque une amplitude
vibratoire A=221 mm/s? a la phase ¢ = 280°. En ajoutant une masse d’essai de 6 g a l'angle de

¢ = 100° (opposé a l'angle de 280°), on observe une diminution de l'accélération a 116 mm/s>.

Lors de I'étape suivante, le logiciel recommande d'ajouter une masse de correction m¢=5,99 g a
l'angle ¢ = 60°, ce qui a permet de réduire I'amplitude vibratoire a 36,7 mm/s* a la phase de
192°. Afin d’améliorer I’état d’équilibrage, nous avons lancé une opération l'optimisation pour
réduire davantage I’amplitude vibratoire. Nous parvenons en fin a réduire l'amplitude a

4,16 mm/s”en ajoutant une masse de 1.05 g a I’angle 160°.

En conclusion, nous avons pu réduit 'amplitude vibratoire de 221 mm/s? & 4,16 mm/s?, soit une

réduction d’environ 54 fois (98%).
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Measuring Plane 1 _
Run Magnitude [mm/s?] | Phase [Deg] | —¢/ce Speed [Hz]
Initial 221 280 20
Trial #1 116 355 20
Final 36,7 192 20
Opti. #1 4,16 321 20

Tableau 3.2 : Les étapes d’équilibrage avec la variation de I’amplitude vibratoire.

RuUN Correction Plane 1 _

Mass [g] Angle [Deg] | Radius [mm]
Trial #1 6 100 69
Final 5,99 60 69
Opti. #1 1,05 160 69

Tableau 3.3. Les masses ajoutées dans chaque étape d’équilibrage.

La figure 3.8 illustre la variation de la position du centre de gravité du disque en fonction des
masses d'équilibrage, depuis I'état initial jusqu'a l'optimisation 1.

e Initial :A=221mm/s?; ¢ =280°
e Trial : A=116 mm/s?; ¢ =355°

e Final : A=36.7mm/s?; ¢ = 192°

Figure 3.8. Variation de la position du centre de gravité de I'arbre durant les phases d’équilibrage.

Sur la figure 3.9, sont présentés les spectres d’accélération pour les différentes étapes
d’équilibrage de disque. Pour mieux voir I’évolution de I’amplitude vibratoire aprés chaque
¢tape d’équilibrage, on présente sur la figure 3.10, un zoom autour de la fréquence de rotation
19.875 Hz, qui montre clairement la diminution de 1’amplitude vibratoire durant les

différentes phases d’équilibrage.
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Spectrum (Measuring Plane 1) \ Initial (Magnitude) \ FFT Analyzer Cursor values
Spectrum (Measuring Plane 1) \ Final (Magnitude) \ FFT Analyzer
®—— Spectrum (Measuring Plane 1) \ Opti. #1 (Magnitude) \ FFT Analyzer X:19.875 Hz
[m/s”2] Y: 0.216 m/s”"2
Y: 35.137m m/s”2
Y: 3.381m m/s”2
0.4
0.35
0.31
0.251
0.2
0.151
0.1
50m-+
0 40

Figure 3.9. Spectres d’accélération des différentes phases d’équilibrage.
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Figure 3.10. Zoom sur la fréquence de rotation.

Sur la figure 3.11(a), nous présentons le spectre d’accélération de I’état de la machine avant
I’opération d’équilibrage. On constate d’aprés ce spectre, en le comparant avec le spectre
typologique du défaut de balourd qu’on est dans le cas d’un faible balourd puisque les
amplitudes des harmoniques de la fréquence de rotation ne sont pas écrasées par I’amplitude de

cette derniére.

Sur la figure 3.11(b), nous présentons le spectre d’accélération de 1’état de la machine aprés

I’opération d’équilibrage. On constate une diminution trés significative de ’amplitude vibratoire
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de la fréquence de rotation (fréquence du balourd) qui passe de 221 mm/s? (figure 3.11) a 4.16

mm/s? aprés 1’équilibrage.
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Figure 3.11. Spectres d’accélération avant et aprés 1’opération d’équilibrage.

5.2. Cas de la roue du ventilateur a pales libres
Sur la figure 3.12, on présente le montage expérimental pour I’opération d’équilibre d’une roue
de ventilateur a pales libres. Dans ce cas, nous allons équilibrer un rotor de type ventilateur de 10

pales (Z=10 pales). A I’origine la roue du ventilateur est équilibrée, pour provoquer un balourd,
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nous avons enlevé une petite partie d’'une de ses pales, pour créer le déséquilibre. Cette
problématique, nous permet d’étudier un défaut combiné, le défaut de pale et le défaut de

balourd crée par le défaut de pale.

Figure 3.12. Montage expérimentale de 1’équilibrage de la roue du ventilateur a pales libres.

On présente sur le tableau 3.4 la variation de I'amplitude vibratoire et de la phase de la roue de
ventilateur cassée, de son état initial (présence de balourd di a I’enlévement d’une partie d’une
pale) jusqu'a la phase finale d’équilibrage qui a nécessité deux opérations d’optimisation. Sur le
tableau 3.5 le logiciel donne successivement les masses ajoutées avec leurs angles de

positionnement pour chaque étape d’équilibrage de la roue.

Lors de I'étape initiale de I'équilibrage, le balourd apparait a la phase 201° avec une amplitude
d’accélération de 97 mm/s? (Trial n°1). Une difficulté supplémentaire apparait I’hors de
I’équilibrage de la roue du ventilateur, vu que les pales sont ¢éloignées I'une de I'autre de 36°
(36°=360°/Z). Donc, on ne peut pas fixer la masse dans la position recommandée par le logiciel,
il faut choisir la position la plus proche. Apreés 1’ajout d’une masse de 1 g a l'angle 0, on a
constaté une augmentation de I'amplitude vibratoire qui passe de 97 mm/s? a 125 mm/s?, ce qui
montre que le déséquilibre la roue du ventilateur est aggravé. En poursuivant vers I'étape finale,
le logiciel propose dajouter une masse de 2.2 g a l'angle 108°, ce qui réduit l'amplitude
vibratoire du balourd & 58.9 mm/s? a la phase 161°. L’amplitude reste importante ce qui nécessite

des opérations d’optimisations de 1’équilibrage.
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Apres les deux opérations d'optimisation 1 et 2, on parvient a réduire I'amplitude jusqu'a 6.96
mm/s2, une valeur trés acceptable et qui représente une réduction d’environ 20 fois, (93% de

réduction du niveau vibratoire).

Measuring Plane 1 .
Run Magnitude [mm/s?] Phase [Deg] Service Speed [Hz]
Initial 97 201 20
Trial #1 125 186 20
Final 58,9 161 20
Opti. #1 21,4 153 20
Opti. #2 6,96 133 20

Tableau 3.4 . Les étapes d’équilibrage avec la variation de I’amplitude vibratoire.

RUN Correction Plane 1 _

Mass [g] Angle [Deg] | Radius [mm]
Trial #1 1 0 66
Final 2,2 108 66
Opti. #1 1,36 180 66
Opti. #2 530 m 180 66

Tableau 3.5. Les masses ajoutées dans chaque étape d’équilibrage.

La figure 3.13, illustre la variation de la position du centre de gravité de la roue du ventilateur en

fonction des masses d'équilibrage, de I'état initial (pale cassée) jusqu'a l'optimisation 2.

e Initial :A=97mm/s?; ¢ =201°
e Trial : A=125 mm/s?; ¢ =186°

e Final : A=58.9 mm/s?; ¢ = 161°

Figure 3.13. Variation de la position du centre de gravité de 1’arbre durant les phases

d’équilibrage.

Sur la figure 3.14, sont présentés les spectres d’accélération pour les différentes étapes
d’équilibrage de la roue du ventilateur. Pour mieux voir 1’évolution de 1’amplitude vibratoire

aprés chaque étape d’équilibrage, on présente sur la figure 3.15, un zoom autour de la fréquence
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de rotation 19.75 Hz, qui montre clairement la diminution de I’amplitude vibratoire a la

fréquence de rotation (balourd) durant les différentes phases d’équilibrage.

Spectrum (Measuring Plane 1) \ Initial (Magnitude) \ FFT Analyzer Cursor values
Spectrum (Measuring Plane 1) \ Final (Magnitude) \ FFT Analyzer

Spectrum (Measuring Plane 1) \ Opti. #1 (Magnitude) \ FFT Analyzer X: 166.500 Hz
®—— Spectrum (Measuring Plane 1) \ Opti. #2 (Magnitude) \ FFT Analyzer Y: 2.361m m/s”"2
[m/s"2] Y: 2.261m m/s2

0.4 Y: 1.753m m/s”2

' Y: 2.033m m/s~2
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0.2
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0.1+
50m-+
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Figure 3.14. Spectres d’accélération des différentes phases d’équilibrage.
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Figure 3.15. Zoom sur la fréquence de rotation.

Pour mieux analyser ce cas de défaut combiné, nous présentons sur la figure 3.16 les spectres
d’accélération avant et aprés I’opération d’équilibrage. Avant équilibrage figure 3.16(a), on
constate que I’enlévement d’environ un centimetre d’une pale, ne provoque pas un balourd
évident, on obtient spectre semblable au spectre typologique d’un défaut de désalignement

d’arbre, ou, on constate que I’amplitude de 3F, est supérieure a celle de F; (fréquence de
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rotation). Cependant, on constate 1’émergence d’un pic a la fréquence 195.5 Hz, trés proche du
défaut de pale donné par I’expression suivante : Fq= F*Z=19.75*%10=197.5 Hz. On remarque que

I’opération d’équilibrage qui a permet de diminuer ’amplitude vibratoire a la fréquence de

rotation de 93%, n’a permis de diminuer ’amplitude vibratoire du défaut de pale que 12.5%,
figure 3.16(b). Donc, on peut conclure, que I’équilibrage ne peut pas étre une solution lorsque la

roue du ventilateur perd une de ses pales.
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Figure 3.16. Spectres d’accélération avant et aprés opération d’équilibrage.

5.3. Cas de la roue de ventilateur a pales fixes

Sur la figure 3.17, on présente le montage expérimental pour I’opération d’équilibre d’une roue
de ventilateur a pales fixe (Z=12 pales). A I'origine la roue du ventilateur est déséquilibrée, pour

une masse fixée sur 'une de ses pales, voir figure 3.17.
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Figure 3.17. Montage expérimentale d’équilibrage de la roue de ventilateur a pales fixe.

On présente sur le tableau 3.6 la variation de I'amplitude vibratoire et de la phase de la roue de
ventilateur, de son état initial (avec balourd) jusqu'a la phase finale d’équilibrage qui a nécessité
une opération d’optimisation. Sur le tableau 3.7 le logiciel donne successivement les masses

ajoutées avec leurs angles de positionnement pour chaque étape d’équilibrage de la roue.

Le lancement de l'opération d’équilibrage montre I’existence d’un balourd initial, d’une
amplitude vibratoire de 95,3 mm/s* a la phase de 73°. En ajoutant une masse d’essai (Trial n°1)
de 3,02 g a l'angle 240° qui normalement doit étre 253° a 'opposé de 73°, vu l’angle
d’espacement entre les pales de 30°. On constate une faible diminution de l'accélération qui
passe de 95,3 mm/s2 a 89,1 mm/s2. Dans I'étape finale, le logiciel propose d'ajouter une masse de
2,46 g a l'angle 300°, ce qui a permis de réduire lI'amplitude vibratoire a 15,5 mm/s? a la phase

185°. Cette valeur est acceptable, mais nous avons opté pour une opération d'optimisation pour

réduire d’avantage I’amplitude vibratoire. Enfin, aprés I'étape d'optimisation 1, nous parvenons a

réduire 'amplitude jusqu'a 6,98 mm/s2.
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Measuring Plane 1
Run Magnitude Phase Service Speed [H:
[mm/s?] [Deq]
Initial 95,3 73 20
Trial #1 89,1 353 20
Final 15,5 185 20
Opti. #1 6,98 257 20

Tableau 3.6. Les étapes d’équilibrage avec la variation de I’amplitude vibratoire.

R Correction Plane 1

un Mass [g] | Angle [Deg] | Radius [mm]
Trial #1 3,02 240 68,5
Final 2,46 300 68,5
Opti. #1 | 500 m 120 68,5

Tableau 3.7. Les masses ajoutées dans chaque étape d’équilibrage.

La figure 3.18 illustre la variation de la position du centre de gravité de la roue de ventilateur en

fonction des masses d'équilibrage, depuis I'état initial jusqu'a I'optimisation 1.

e Initial : A=95.3mm/s?; ¢ =73°

@ e Trial : A=89.1 mm/s?; ¢ =357°

e Final : A=15.5mm/s?; ¢ = 185°

Figure 3.18. Variation de la position du centre de gravité de 1’arbre durant les phases
d’équilibrage.

Sur la figure 3.19, sont présentés les spectres d’accélération pour les différentes étapes
d’équilibrage de la roue de ventilateur. Pour mieux voir I’évolution de ’amplitude vibratoire

aprés chaque étape d’équilibrage, on présente sur la figure 3.20, un zoom autour de la fréquence

de rotation 19.875 Hz, qui montre clairement la diminution de 1’amplitude vibratoire a la

fréquence de rotation (balourd) durant les différentes phases d’équilibrage.
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Spectrum (Measuring Plane 1) \ Initial (Magnitude) \ FFT Analyzer Cursor values
Spectrum (Measuring Plane 1) \ Final (Magnitude) \ FFT Analyzer
®—— Spectrum (Measuring Plane 1) \ Opti. #1 (Magnitude) \ FFT Analyzer X: 19.875 Hz
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Figure 3.19. Spectres d’accélération des différentes phases d’équilibrage.
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Figure 3.20. Zoom sur la fréquence de rotation.

Pour mieux comprendre les spectres présentés dans la figure 3.19, nous présentons sur la figure
3.21 les spectres d’accélération avant et aprés l’opération d’équilibrage. Avant 1’opération
d’équilibrage figure 3.21 (a), le spectre montre 1’existence d’un balourd modéré a la fréquence
de rotation a 19.875 Hz, vu que I’amplitude de cette derniére n’écrase pas les amplitudes de ses
harmoniques. On constate aussi ’absence de défaut de pales qu’on peut le calculer par
I’expression suivante : Fg=FxZ= 19.857x12=238.5 Hz (Fq fréquence de défaut de péle, F:
fréquence de rotation et Z le nombre de pales). L’amplitude du pic correspondant a la fréquence

de passage des pales, reste faible en comparaison avec celle du cas de la roue du ventilateur avec
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un défaut de péle (figure 3.16(a)). Aprés I'opération d’équilibrage figure 22(b), ’amplitude du
pic correspondant a la fréquence de rotation démunie sensiblement est passe de 95.3 mm/s?,

avant équilibrage a 6.98 mm/s? aprés équilibrage.
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Figure 3.21. Spectres d’accélération mesurés avant et aprés I’opération d’équilibrage.
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6. Conclusion

L'équilibrage statique est une technique essentielle pour réduire les vibrations et améliorer les
performances des machines tournantes telles que les turbo-ventilateurs, les turboalternateurs et
les turbocompresseurs. Nous avons présenté dans ce chapitre la méthodologie et les outils
utilisés pour I'équilibrage statique sur un plan d'un rotor en utilisant le logiciel Balancing
Consultant.

Nous avons présenté les résultats d’équilibrage en un plan dans trois cas. Le premier cas,
I’équilibrage statique d’un disque, tres pratique du point de vu pédagogique, puisqu’il permet de
comprendre les étapes d’équilibrage avec la fixation facile des masses de correction. Dans le
deuxiéme cas, nous avons présenté 1’équilibrage d’une roue de ventilateur a pales libre, ou nous
avons montré que le défaut sur une pale provoque un déséquilibre de la roue et que son
équilibrage permet de diminuer ’amplitude vibratoire du pic correspondant a la fréquence de
rotation (fréquence de balourd) sans la diminution de ’amplitude vibratoire de la fréquence du
défaut de péle qui nécessite son remplacement. Dans le troisieme cas, qui représente
I’équilibrage d’une roue de ventilateur a pales fixe, déséquilibré par la présence d’un balourd, on

a montré dans ce cas que 1’opération d’équilibrage permet de résoudre le probléme.
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Chapitre 4

Equilibrage dynamique des rotors

1. Introduction

Comme nous I’avons mentionné dans les chapitres 2 et 3, il existe deux types d'équilibrage sur
site : I'équilibrage statique et I'équilibrage dynamique. L'équilibrage dynamique, également
connu sous le nom d'équilibrage sur deux plans, est une méthode qui combine la correction du
déséquilibre statique et du moment de déséquilibre. Son objectif est de rectifier la distribution de
la masse d'un rotor rigide pour garantir que le résidu de balourd dynamique reste dans les limites

spécifiées.

Dans ce chapitre, nous allons utiliser I'équilibrage dynamique dans deux cas : L'équilibrage de
deux disques et I'équilibrage de deux ventilateurs a pales libre et fixe, en utilisant le logiciel «
Balancing Consultant ». L’équilibrage dynamique est d'une importance cruciale, car il réduit les
vibrations, prolonge la durée de vie et optimise les performances des équipements industriels.
L'objectif principal de I'équilibrage est de ramener les efforts sur les paliers et les déformations
de l'arbre a des niveaux acceptables, garantissant ainsi un fonctionnement fluide et fiable de la

machine.

2. Principe d’équilibrage dynamique

Le principe de I'équilibrage dynamique sur deux plans consiste a corriger a la fois le déséquilibre
statique et le moment de déséquilibre d'un rotor. Ce processus implique de répartir les masses

asymétriques du rotor de maniere a éliminer les vibrations indésirables. Concrétement, cela se
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réalise en ajoutant ou en enlevant de la matiére a des endroits précis du rotor. L'equilibrage sur
deux plans vise a corriger complétement le déséquilibre en prenant en compte a la fois les
composantes statiques et dynamiques du déséquilibre. Cette méthode est essentielle pour assurer
le bon fonctionnement des machines rotatives, réduire les vibrations nuisibles et prévenir les

dommages causés par un deséquilibre excessif [1,2].

Comme le montre la figure 3.1, le rotor a équilibrer repose sur deux paliers P et P2. Le probleme
consiste a supprimer son balourd par ajout d’une masse d’équilibrage maintenant dans les deux

plans 1 et 2 du rotor.

Figure 4.1. Equilibrage dynamique d’un rotor rigide [3].

3. Plan expérimental et matériel utilisé

L’objectif principal de cette étude est d'analyser les déséquilibres sur deux plans dans la machine
SpectraQues (MFS). Ce dispositif pédagogique offre la possibilité de simuler divers types de
défauts, y compris I'équilibrage d'un rotor sur deux plans. Pour l'acquisition et le traitement des
données, nous utiliserons le logiciel Balancing Consultant Pulse de Briel & Kjer, figure 4.2,
ainsi que deux capteurs d’accélération, 1’un positionné sur le plier 1 (plan 1) et ’autre sur le

palier 2 (plan 2), voir tableau 1.

Manufacturer | Type Serial number | Sensitivity Location
4533 Bx 30512x 1,04 mv/msn2 | Measuring
Plane 1
Briel & Kjeer -
4533 B 1x 30642x 10,3 mv/msnz | Measurnng
Plane 2

Tableau 4.1. Désignations et caractéristiques des capteurs d’accélération.
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Figure 4.2. Matériel de mesure et d’acquisition utilisé.

3.1. Réglage de la fenétre de I’équilibrage deux plans

Sur la figure 4.3, est présentée la fenétre déenommée « Allocation of permissible Residual
Unbalance » qui consiste a introduire les positions géométrique des différents éléments a
équilibrer. Dans notre cas nous allons traiter le cas de deux disques qui nous permet de
comprendre les étapes d’équilibrage en deux plans et le deuxiéme cas deux ventilateurs 1'un a

pales libre comportant un défaut de pales et I’autre a pales fixe comportant un balourd.

Les positions des deux disques et des deux ventilateurs introduites sur la fenétre de la figure 4.3
sont : la longueur totale entre les deux paliers L=440 mm, la longueur entre le palier 1 (plan 1) et
le premier disque ou ventilateur L1=250 mm, la longueur entre le palier 1 (plan 1) et le deuxiéme
disque ou ventilateur L,=305 mm et la longueur entre le palier 1 (plan 1) et le milieu de 1’arbre
LAa=250 mm.

= Broel 8 Kjaer - PULSE LabShop Version 25.1.0.198 - 2021-12-03 - EQ 2PL TU +VEN 20HZ -
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Figure 4.3. Fenétre d’affectation du déséquilibre résiduel admissible.
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4. Equilibrage deux plans de deux disques

Dans ce cas, nous équilibrons deux disques déséquilibrés volontairement par deux masses fixées
aléatoirement sur eux, en utilisant le montage expérimental de la figure 4.4.

Figure 4.4. Montage expérimental d’équilibrage deux plans de deux disques.

On présente sur le tableau 4.2 la variation de I'amplitude vibratoire et de la phase de chaque plan
de mesure, de 1’état initial (présence de balourd) jusqu'a la phase finale d’équilibrage. Sur le
tableau 4.3, le logiciel donne successivement les masses de correction ajoutées avec leurs angles

de positionnement pour chaque étape d’équilibrage des deux disques.

Le lancement de 1’opération d’équilibrage en deux plans montre la présence d’un balourd initial
d’amplitude vibratoire A=358 mm/s? et de phase de ¢ =279° dans le plan 1 et sur le plan 2,
I’amplitude vibratoire est de A=487 mm/s2a la phase de ¢ =282°. En poursuivant 1’équilibrage
(trial 1), en ajoutant une masse d’essai de 4.9 g a l'angle ¢ =100° (opposé a lI'angle 279°). On
constate une légére diminution de I'amplitude vibratoire A=229 mm/s? a la phase ¢ =297° dans
plan 1 et A=332 mm/s? a la phase ¢ =300° dans plan 2. Dans I'étape Trial 2, nous retirons la
masse qui était placé dans le plan 1 et on ajoute une masse de 4.9 g a l'angle ¢ =120° (opposé a
I'angle 282°) dans plan 2. On remarque une augmentation des amplitudes vibratoire A=300 mm/s
du plan 1 et A=433 mm/s du plan 2. Cela veut dire que le choix des masses d’essais ne sont pas
adéquat pour un bon équilibrage, mais cela ne pose pas de probléme, le logiciel pose la question
suivante : Vous voulez retirer ou garder la masse d’essai. En fonction de la réponse, il va

procéder aux calculs de la masse de correction, il suffit donc de suivre les recommandations du
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logiciel d’équilibrage. Dans notre cas, nous avons choisi de retirer la masse d’essai pour

minimiser le nombre de masses qu’on va utiliser dans 1’équilibrage.

Dans 1’étape finale, le logiciel propose d'ajouter une masse de 9.8 g a I'angle ¢ =120° dans plan
1 et une masse 7.7 g a I’angle ¢ =0 ° dans le plan 2, ce qui a permet de réduire les amplitudes,
A=28.4mm/s? a la phase ¢ =187°, dans le plan 1 et A=43.1mm/s? a la phase ¢ =188°, dans plan
2. En procédant a une opération d'optimisation de 1’équilibrage, en suivant la méme procédure
que dans 1’étape finale (le changement de masse n’ai valable que pour la masse d’essai), nous
avons réussi a réduire I'amplitude des vibrations jusqu'a A=19,2 mm/s?, dans le plan 1 et A=13,2
mm/s?, dans le plan 2. Ces valeurs sont acceptables et représentent une réduction d’environ 20

fois dans le plan 1 et 35 fois dans le plan 2 par rapport aux valeurs initiales avant équilibrage.

Measuring Plane 1 Measuring Plane 2 Service
Run Magnitude Phase Magnitude Phase [Deg] | Speed
[mm/s?] [Deq] [mm/s?] [Hz]
Initial 358 279 487 282 20
Trial #1 229 297 332 300 20
Trial #2 300 311 433 315 20
Final 28,4 187 43,1 188 20
Opti. #1 19,2 175 13,9 179 20
Tableau 4.2. Les étapes d’équilibrage avec la variation de I’amplitude vibratoire
Correction Plane 1 Correction Plane 2
Run Mass [g] | Angle Radius Mass [g] Angle | Radius
[Deg] | [mm] [Deg] | [mm]
Trial #1 4,9 100 69
Trial #2 4,9 120 69
Final 9,8 120 69 7,7 0 69
Opti. #1 800 m 300 69 800 m 120 69

Tableau 4.3. Les masses ajoutées dans chaque étape d’équilibrage.

4.1. Résultats du plan 1

La figure 4.5 illustre la variation de la position et I’amplitude d’accélération du centre de gravité

de I’arbre en fonction des masses d'équilibrage, de I'état initial jusqu'a I'état d’optimisation.
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e Initial :A=358mm/s?; ¢ =279°
e Trial 1: A=229 mm/s?; ¢ =297°
e Trial 2: A=300 mm/s?; ¢ =311°

e Final : A=28.4mm/s?; ¢ = 187°

Figure 4.5. Variation de la position et de I’amplitude vibratoire du centre de gravité de ’arbre.

Sur la figure 4.6, sont présentés les spectres d’accélération pour les différentes étapes
d’équilibrage du plan 1. Pour mieux voir I’évolution de I’amplitude vibratoire aprés chaque étape
d’équilibrage, on présente sur la figure 4.7, un zoom autour de la fréquence de rotation 19.87 Hz,
qui montre clairement la diminution de I’amplitude vibratoire durant les différentes phases

d’équilibrage.

Spectrum (Measuring Plane 1) \ Initial (Magnitude) \ FFT Analyzer Cursor values
Spectrum (Measuring Plane 1) \ Final (Magnitude) \ FFT Analyzer

®——— Spectrum (Measuring Plane 1) \ Opti. #1 (Magnitude) \ FFT Analyzer X: 19.875 Hz
[m/s~2] Y: 0.343 m/s”"2
0.364 Y: 27.187m m/s”2
Y: 18.337m m/s”"2

0.32+
0.28+
0.24+

0.2
0.16+
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0 4

Figure 4.6. Spectres d’accélération mesurés sur le palier 1 entre 0 et 400 Hz.
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Figure 4.7. Zoom autour de la fréquence de rotation (fréquence du balourd).

Sur la figure 4.8(a), nous présentons le spectre d’accélération de 1’état de la machine avant
I’opération d’équilibrage. On constate d’aprés ce spectre, en le comparant avec le spectre
typologique du défaut de balourd, que nous sommes dans le cas d’un défaut de balourd qui
apparait a fréquence de rotation Fr =19.87 Hz, puisque 1’amplitude du pic de F; est largement
supérieure a celle de ses harmoniques 2F; et 3F, cette situation est également due a I’influence

du balourd du deuxieme disque (plan 2) sur le premier disque (plan 1).

Sur la figure 4.9(b), nous présentons le spectre d’accélération de I’état de la machine aprés
I’opération d’équilibrage dans le plan 1. On constate une diminution trés significative de
I’amplitude vibratoire du pic de la fréquence de rotation, qui passe de 358 mm/s?, figure 4.9(a), a

19.2 mm/s? aprés 1’équilibrage, soit une réduction de 95%.
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Figure 4.8. Spectre d’accélération avant et aprés 1’opération d’équilibrage (planl).

4.2. Résultats du plan 2

La figure 4.9 illustre la variation de la position et ’amplitude d’accélération du centre de gravité
de I’arbre dans le plan 1 en fonction des masses d'équilibrage, de I'état initial jusqu'a I’état final

aprés une opération d'optimisation.
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e Initial : A=487mm/s?; ¢ =282°
e Trial : A=332 mm/s?; ¢ =300°
e Trial 1: A=433mm/s?; ¢ =315°

e Final : A=43mm/s?; ¢ = 188°

&

Figure 4.9. Variation de la position et de I’amplitude vibratoire du centre de gravité de I’arbre.

On présente sur la figure 4.10, les spectres d’accélération pour les différentes étapes
d’équilibrage du plan 2 et sur la figure 4.11, on présente un zoom autour de la fréquence de
rotation 19.87 Hz, qui montre la diminution de 1’amplitude vibratoire durant les différentes

étapes d’équilibrage du disque dans le plan 2.

— Spectrum (Measuring Plane 2) \ Initial (Magnitude) \ FFT Analyzer Cursor values
— Spectrum (Measuring Plane 2) \ Final (Magnitude) \ FFT Analyzer
®—— Spectrum (Measuring Plane 2) \ Opti. #1 (Magnitude) \ FFT Analyzer X: 19.875 Hz
[m/s”2] Y: 0.466 m/s"2
0.45 Y: 41.367m m/s\2
0.4 Y: 22.889m m/s”2
0.35+
0.3+
0.25+
0.2
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0.14
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Figure 4.10. Spectres d’accélération mesurés sur le palier 2 entre 0 et 400 Hz.
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initial pl2 Trial#1 pl 2 Trial #2 pl 2 Final PL2 optoi 1 pl 2
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Figure 4.11. Zoom autour de la fréquence de rotation du plan 2 (fréquence du balourd).

Sur la figure 4.12(a), nous présentons le spectre d’accélération de 1’état de la machine avant
I’opération d’équilibrage. On constate d’aprés ce spectre, qu’on est en présence d’un défaut de

balourd, comme pour le plan 1.

Sur la figure 4.12(b), nous présentons le spectre d’accélération de 1’état de la machine apres
I’opération d’équilibrage plan 2. On constate une diminution tres significative de 1’amplitude
vibratoire du pic de la fréquence de rotation, qui passe de 487mm/s? avant équilibrage a 13.9

mm/s? aprés 1’équilibrage, soit une réduction de 97.2%.
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Figure 4.12. Spectres d’accélération avant et apres 1’opération d’équilibrage (plan2).

5. Equilibrage deux plans de deux ventilateurs a péles libres et fixes

Dans le cas d’équilibrage dynamique présenté, nous avons deux ventilateurs distincts, dans le

premier plan, un ventilateur de 12 pales fixes avec présence de balourd sur une pale et dans le

second plan, un ventilateur de 10 pales libres avec une pale cassé partiellement.

La figure 4.13 montre le montage expérimental pour I'équilibrage dynamique a deux plans des

deux ventilateurs.
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Figure 4.13. Montage expérimental d’équilibrage deux plans de deux ventilateurs.

Le tableau 4.4 montre la variation de I'amplitude vibratoire dans les deux plans, de I'état initial
jusqu'a I’état d'optimisation, tandis que le tableau 4.5 donne les masses ajoutées et les angles de

positionnement sur les deux ventilateurs dans chaque plan et a chaque étape d’équilibrer.

Lors de I'étape initiale de I'équilibrage, le balourd apparait a la phase 193° avec une amplitude
vibratoire A=137 mm/s2dans plan 1 et a la phase de 202° avec une amplitude A=110 mm/s?
dans le plan 2. En poursuivant I’étape d’équilibrage, Trial 1, en ajoutant une masse de 1.67 g a
I'angle 36° sur le ventilateur a pales fixe, on remarque une augmentation de I'amplitude
vibratoire A=188 mm/s2 a la phase 179° dans plan 1 et A=146 mm/s? a la phase 187° dans plan
2. Dans I'étape d’équilibrage, Trial 2, nous retirons la masse qui était placée dans le plan 1 et on
ajoute une masse de 1.67 g a l'angle 0°. On remarque une petite diminution de I'amplitude

vibratoire A=181 mm/s2dans le plan 1 et A=137 mm/s? dans plan 2.

Dans I’étape d’équilibrage finale, le logiciel propose d'ajouter une masse de 5.01 g a l'angle 60°
dans plan 1 et une masse 2.74 g a I’angle 216° dans le plan 2, ce qui a permet de réduire
énormément I'amplitude vibratoire A=62.2mm/s? a la phase 188°, dans le plan 1 et A=48.8mm/s?

a la phase 199°, dans le plan 2.
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En réalisant deux opérations d'optimisation, en suivant les mémes procédures de 1’étape finale,

on parvient a réduire I'amplitude vibratoire jusqu'a A=28.2 mm/s?, dans plan 1 et A=19.8 mm/s2,

dans plan 2.

Measuring Plane 1 Measuring Plane 2 Service
Run Magnitude Phase Magnitude Phase [Deg] | Speed

[mm/s?] [Deg] [mm/s?] [HZ]

Initial 137 193 110 202 20
Trial #1 188 179 146 187 20
Trial #2 181 170 137 180 20
Final 62,2 188 48,8 199 20
Opti. #1 56,2 115 36,7 121 20
Opti. #2 28,2 339 19,8 340 20

Tableau 4.4. Les étapes d’équilibrage avec la variation de I’amplitude vibratoire et de la phase.

Correction Plane 1 Correction Plane 2
Run Mass [g] Angle Radius [mm] | Mass [g] Angle | Radius
[Deg] [Deg] | [mm]

Trial #1 1,67 200 69

Trial #2 1,67 0 66
Final 5,01 60 69 2,74 216 66
Opti. #1 2,41 60 69 1,01 216 66
Opti. #2 610 m 60 69 1,9 216 66

Tableau 4.5. Les masses ajoutées dans chaque étape d’équilibrage.

5.1. Résultats du plan 1

La figure 4.14 illustre la variation de la position et de I’amplitude vibratoire du centre de gravité

de I’arbre en fonction des masses de correction, de 1'état initial jusqu'a 1’état d'optimisation 2.

Initial : A=137mm/s?; ¢ =193°
Trial#1 : A=188 mm/s?; ¢ =179°
Trial #2: A=181 mm/s?; ¢ =170°

Final : A=62.2 mm/s?; ¢ = 188°
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Figure 4.14. Variation de la position et de ’amplitude vibratoire du centre de gravité de I’arbre.

On présente sur la figure 4.15 les spectres d’accélération pour les différentes étapes d’équilibrage
du plan 1. On trace sur la figure 4.16, un zoom autour de la fréquence de rotation 19.87 Hz, qui
montre la diminution de ’amplitude vibratoire durant les différentes étapes d’équilibrage de la

roue de ventilateur a 12 pales fixes.

Spectrum (Measuring Plane 1) \ Initial (Magnitude) \ FFT Analyzer Cursor values
Spectrum (Measuring Plane 1) \ Final (Magnitude) \ FFT Analyzer
Spectrum (Measuring Plane 1) \ Opti. #1 (Magnitude) \ FFT Analyzer X:19.875 Hz
®—— Spectrum (Measuring Plane 1) \ Opti. #2 (Magnitude) \ FFT Analyzer Y: 0.133 m/s”2
[m/s~2] Y: 58.301m m/s”2
Y: 52.485m m/s"2
0.4 Y: 26.199m m/s”2
0.35-
0.3+
0.25-
0.2+
0.15-
0.1+
50m- ‘

-

0 40 80 120 160 200 240 280 320 360 400
[Hz]

Figure 4.15. Spectres des accélérations mesurées sur le palier 1 entre 0 et 400 Hz.

initial Trial #1 Trial #2 Fina| ==——OQOptil =——Opti2
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Fréquence de rotation HZ

Figure 4.16. Zoom autour de la fréquence de rotation du plan 1 (fréquence du balourd).
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Pour mieux analyser ce cas de défaut combiné, nous présentons sur la figure 4.17 les spectres
d’accélération avant et apres 1’opération d’équilibrage du plan 1 (roue de ventilateur de 12 pales

fixes). Avant équilibrage, figure 4.17(a), on constate que la présence d’une masse sur I’une des

pales du ventilateur provoque 1’apparition d’un balourd évident, ou, I’amplitude vibratoire de pic
correspondant a la fréquence de rotation (frequence du balourd) domine les amplitudes de ses

harmoniques.

On constate I’émergence d’un pic a la fréquence 238.44 Hz, trés proche de la fréquence de

passage des pales du ventilateur a pales fixes, donnée par I’expression suivante :

Fao= F*Z=19.87*12=238.44 Hz. On constate aussi I’émergence d’un pic a la fréquence
198.7HZ correspondant au défaut de pales du ventilateur a pales libres (Fai=
F*7Z=19.87*10=198.7 Hz, plan 2. L’amplitude vibratoire de Fq1 et largement supérieure a celle
de Fq2 cela s’explique par le mode de fixation des péles, encastrée-libre dans le premier cas et

encastrée-encastrée dans le deuxiéme cas (plus rigides donc amplitude plus faible).

On constate que 1’opération d’équilibrage qui a permet de diminuer 1’amplitude vibratoire a la
fréquence de rotation de 80%, n'a pas eu d’influence significative sur les amplitudes vibratoire
des fréquences de passages des péles dans les deux plans. Cependant, on constate que Fq1 est
modulé par la fréquence de rotation de 1’arbre, donc présence de défaut de péle (péale cassée),
alors que dans le cas de Fg2, elle n’est pas modulée par la fréquence de rotation, donc absence de

défaut de pale.
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Figure 4.17. Spectres d’accélération avant et aprés I’opération d’équilibrage (planl).

5.2. Résultats du plan 2

La figure 4.18 illustre la variation de la position du centre de gravité de la roue de ventilateur de
10 pales libre en fonction des masses d'équilibrage, de I'état initial jusqu'a I'optimisation 1.
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e Initial :A=110mm/s?; ¢ =202°
e Trial#l : A=146 mm/s?; ¢ =187°
e Trial #2: A=137 mm/s?; ¢ =180°

- I ; e Final : A=48.8mm/s?; ¢ = 199°

Figure 4.18. Variation de la position et de I’amplitude vibratoire du centre de gravité de 1’arbre.

On présente sur la figure 4.19 les spectres d’accélération pour les différentes étapes d’équilibrage
du plan deux. On trace sur la figure 4.20, un zoom autour de la fréquence de rotation 19.87 Hz,
qui montre la diminution de I’amplitude vibratoire durant les différentes étapes d’équilibrage de

la roue du ventilateur a 10 péles libre, sur le plan 2.

Spectrum (Measuring Plane 2) \ Initial (Magnitude) \ FFT Analyzer Cursor values
Spectrum (Measuring Plane 2) \ Final (Magnitude) \ FFT Analyzer
Spectrum (Measuring Plane 2) \ Opti. #1 (Magnitude) \ FFT Analyzer X:19.875 Hz
®——— Spectrum (Measuring Plane 2) \ Opti. #2 (Magnitude) \ FFT Analyzer Y: 0.107 m/s"2
[m/s~2] Y: 45.679m m/s"2
Y: 34.251m m/s"2
0.4+ Y: 18.407m m/s"2
0.35-
0.3
0.25-
0.2+
0.151
0.1+
50m-
| |
+ A -t  _°r  _+ 1+ _°r 1t 1
0 40 80 120 160 200 240 280 320 360 400
[Hz]

Figure 4.19. Spectres d’accélération mesurés sur le palier 2 entre 0 et 400 hz.
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Figure 4.20. Zoom autour de la fréquence de rotation du plan 2 (fréquence du balourd).

Pour mieux analyser ce cas de défaut combiné, nous présentons sur la figure 4.21, les spectres
d’accélération avant et aprés 1’opération d’équilibrage dans le plan 2 (ventilateur de 10 péles
libre). Avant équilibrage, on constate que 1I’enlévement d’environ un centimétre d’une pale, ne
provoque pas un balourd évident, on obtient un spectre semblable au spectre typologique d’un
défaut de désalignement d’arbre, ou on constate que I’amplitude de 3F; est supérieure a celle de

Fr (frequence de rotation).

On constate 1’émergence d’un pic a la fréquence 198.5 Hz, modulé par la fréquence de rotation,
ce qui montre I’existence d’un défaut de pale. Alors que le pic qui apparait a la fréquence de
238Hz est d’amplitude faible et il n’est pas modulé par la fréquence de rotation, donc pas de

présence de défaut de pale, ce résultat est confirmé par les mesures dans les deux plans.

On constate que 1’opération d’équilibrage qui a permet de diminuer 1’amplitude vibratoire a la
fréquence de rotation de 86%, n’a pas permis de diminuer d’une manicre significatif I’amplitude

vibratoire du défaut de pale dans les deux plans.
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Figure 4.21. Mesure du spectre d’accélération avant et aprés 1’opération d’équilibrage (plan2).
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6. Conclusion

L'équilibrage dynamique est une technique cruciale pour garantir le bon fonctionnement des
machines rotatives, en réduisant les vibrations nuisibles et en prolongeant leurs durées de vie. Ce
chapitre traite I'équilibrage dynamique en deux plans, une méthode qui vise a la correction du
déséquilibre pour ramener les efforts sur les paliers et les déformations de I'arbre a des niveaux

acceptables.

L'équilibrage de deux disques, ainsi que I'équilibrage d'une roue de ventilateur a pales fixes et
d'une roue de ventilateur a pales libres, illustrent I'efficacité de I'équilibrage dynamique. Dans le
premier cas, l'analyse experimentale démontre que cette technique réduit considérablement les
amplitudes vibratoires a la fréquence de rotation (fréquence du balourd) dans les deux plans. De
méme, pour I'équilibrage d'une roue de ventilateur a pales fixes et d'une roue de ventilateur a
pales libres, I'équilibrage permet de diminuer lI'amplitude vibratoire du pic correspondant a la
fréquence de rotation dans les deux plans. Cependant, bien que I'équilibrage puisse résoudre le
probléme d’une roue de ventilateur en présence de balourd, il ne suffit pas pour cas d’une roue

de ventilateur avec présence d’une pale cassée, qui nécessite son remplacement.
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Conclusion genérale

Les problémes vibratoires, tels que générés par les balourds sont reconnus comme étant I’un des
problémes les plus importants qui diminuent la durée de vie de la machine. Ils sont 'une des
causes cruciales de ’endommagement des équipements industriels. Malgré les recherches
réalisées dans leur conception, afin de minimiser les vibrations et par conséquent les risques de
défaillances, elles restent insuffisantes pour arréter leur apparition dans les systemes

mécaniques.

Pour mieux comprendre les différentes techniques et méthodes de surveillance utilisées dans le
domaine industriel, nous avons realisé une recherche bibliographique qui donne une idée
générale sur les différents types de maintenances pratiqués dans ce milieu. Nous avons aussi
présenté une synthese bibliographique des différents travaux de recherches réalises dans le
domaine de diagnostic des défauts des machines tournantes et de quelques travaux de diagnostic

concernant la dynamique des rotors.

Nous avons par la suite présenté la théorie des rotors des machines tournantes, en déterminant
les expressions de : ’énergie cinétique du disque, 1’énergie cinétique et la déformation élastique
de l’arbre, le travail virtuel dG au palier et I’énergie cinétique du balourd. Les équations de
mouvement sont obtenues par les équations de Lagrange et sont résolues par la méthode pas a

pas de Newmark.

Les résultats de I’équilibrage statique d’un rotor en un plan, dans trois cas ont été traités. Le
premier cas, 1’équilibrage d’un disque, trés pratique du point de vu pédagogique, puisqu’il
permet de comprendre les étapes d’équilibrage. Dans le deuxieme cas, nous avons présenté
I’équilibrage d’une roue de ventilateur a pales libres, ou nous avons montré que le défaut sur une
pale provoque un déséquilibre de la roue et que son équilibrage permet de diminuer ’amplitude
vibratoire du pic correspondant a la fréquence de rotation (fréquence de balourd) sans la
diminution de I’amplitude vibratoire de la fréquence du défaut de péle qui nécessite son

remplacement. Dans le troisiéme cas, nous avons traité 1’équilibrage d’une roue de ventilateur a
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péles fixes, déséquilibrée par la présence d’un balourd, on a montré dans ce cas que 1’opération

d’équilibrage permet de résoudre le probléme.

Nous avons aussi traité 1’opération d'équilibrage dynamique en deux plans, dans les cas de deux
disques et de deux roues de ventilateur a pales fixes et a pales libres. Dans le premier cas,
l'analyse expérimentale démontre que cette technique réduit considérablement les amplitudes
vibratoires a la fréquence de rotation (fréquence du balourd) dans les deux plans. De méme, pour
I'équilibrage des roues de ventilateurs, I'équilibrage permet de diminuer I'amplitude vibratoire du
pic correspondant a la fréquence de rotation. Cependant, bien que I'équilibrage puisse résoudre le
probléme de roue de ventilateur en présence de balourd, il ne permet pas de résoudre le probléeme
d’une roue de ventilateur avec présence d’une pale cassée, ¢ca nécessite le remplacement de la

pale pour que I’amplitude du pic correspondant au fréquence de passage des pales diminue.
Cette étude nous a permet d’extraire les conclusions suivantes :

v' L'application rigoureuse des méthodes d'équilibrage statique et dynamique s'est révélée
efficace pour les composants mécaniques, garantissant ainsi le bon fonctionnement et la durabilité

des machines tournantes.

v' L'application de I'équilibrage dynamique ou statique donne des résultats positifs dans
'équilibrage des rotors, pour cas d’une masse excédentaire ou insuffisante. Cependant, il ne

permet pas résoudre le probleme de cassure de pale, le remplacement de la pale est indispensable.
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