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Systeme non asservi Systeme asservi
Vitesse
A Accélération : Vitesse Modéle
3=Vmax'ta 0 programmé
L Wy e .
Modélisation 4
de la variation ,’ Accélération : amax
de vitesse — /
Evolution réelle 7
de la vitesse P Evolution réelle
de la vitesse
————— > »
Temps Temps

t,:temps d'accélération

AV Vitesse 1

Y

F

Accélération /

+d

NP~

— a L a-coups

Exemples d’accélération Exemples d’accélération

Exemple de loi trapézoidale X=at’2 Exemple de loi cubique X=at3/6



Etude 63

De nombreux systemes et )
de multiples combinaisons... Cm= Ccr+ Cfr + JECI-dQ/dt
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Etude 63

Compte tenue des tres nombreux parametres, parfois
contradictoires, qui interviennent dans |'établissement de la
valeur d’un couple moteur, il n‘existe pas de méthode unique
et infaillible de dimensionnement de cet actionneur.

Aussi, c’est souvent I'appel a I'expérience qui est mis en ceuvre.
Toutefois, certaines regles doivent étre respectées, pour que

les colits d'investissement et d'exploitation soient justifiés,
sans aucune dépense inutile...
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[ 4 regles a respecter.]

C[N.m] ¢t C[N.m]4

charge N\

/ o1y
N (tr/mn)

! I

Cm < Cc Cm > Cc
Démarrage impossible Démarrage possible

Point
d’opération

mm) 1/ La courbe de la capacité du moteur et celle de la charge ne doivent
se couper qu’en un seul point, appelé point d’'opération.
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[ 4 regles a respecter.]

»

C[N.m] 4 C[N.m] 4

moteur

N (tr/mn) N (tr/mn)

v

v

\ J
!

Cm < Ccr Cm > Cc
Démarrage impossible Démarrage possible

mm) 2/ La capacité du moteur doit étre supérieure a la charge pour
les vitesses plus petites que celle du point d’opération et
inférieure pour les vitesses plus grandes.
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C [N.m]4 C [N.m]t

N (tr/mn)

Moteur sous-exploité

=) 3/ Garder les courbes de la capacité du moteur et de la charge les plus
proches possibles pour toute |la plage des vitesses, tout en respectant
les deux regles précédentes.
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mm)p 4/ Parmi différents moteurs qui conviennent, le meilleur choix est
celui du moteur offrant une accélération maximale de la charge.

ImpOSé QRZI charge J2, C2
®?2 :
Hypotheses n =1,
Ql =n.Q2
(n>1,n=1/k)
L [) | moteur J1, C1 |
A choisir o1 R1I |
o — |
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Accélération de la charge

Inerties ramenées sur la charge
Jeq.Q2%2 =J2.022+ J1.Q212 = (J2 + J1.n?). Q222

Couple moteur ramené¢ sur la charge
Cl1.Q1 =Cl1r.Q2 donc Clr=Cl.n

PFD appliqué a la charge
Cln-C2=(2+J1.n%.02"

Cl.n-C2
(J2 + J1.n?)

02" =
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Accélération maxi des maxi

de2" -n2.J1.C1 +2nJ1.C2 +1J2.C1

dn (J2 + J1.0%)?

L'accélération maxi de la charge est obtenu pour n vérifiant :
-n2J1.C1 +2nJ1.C2+J2.C1 =0

—— nopt< 0 contraire aux hypotheses

C2 C2.2 J2
e Nopt = —— + [—} +—
Cl Cl J1
C1
Apres calculs on trouve : 02" max =

2.J1.n0pt
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Charge de forte inertie, J2 — o0 Nopt # LZ
Cl
9"2max i N

2\/J1.J2

Charge de faible inertie, J2 — 0 ot 4 EZ

C12 Cl
e"2max #

2.J1.C2

/

Toujours choisir le moteur

pour lequel R est maximal.
Ci
R =

Vo

~
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Etude 6b

'analyse spectrale permet de formaliser les signatures des défauts et devient une
alliée précieuse dans la maintenance préventive des machines. La vibration n'est plus
alors considérée uniqguement comme un risque, mais aussi comme un symptéme, une
alerte.

4 \
Les 3 regles du diagnostic vibratoire :

1 - Chague machine génere une vibration
spécifique.

2 - Les fréquences des vibrations sont
déterminées par la cinématique de |Ia
machine et sa vitesse.

3 — Une mesure vibratoire cumule des
informations en provenance de plusieurs
composants.
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(O]

G B Solide déseéquilibré

Solide équilibré
dynamiquement

Solide équilibré
statiquement



En résumé, le phénomene de balourd mécanique est lié a une répartition non homogene
de la masse autour de |'axe de rotation : I'axe d’inertie de |'arbre n’est pas confondu avec

I’'axe de rotation.

Balourd statique
'axe d’inertie de I'arbre est parallele a 'axe de rotation

Balourd dynamique
'axe d’inertie n’est plus colinéaire a I'axe de rotation

Balourd mixte

Il s’agit d’une combinaison des deux premiers et %

correspond au cas le plus courant .
P
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Matiere qui se détache ou bien qui se

dépose, érosion. Vibration présente

en régime transitoire ET permanent
\

Balourd d’origine thermique

Dilatation hétérogene, échauffement
dissymétrique fluage. Vibration
présente en régime transitoire OU

_/

\_ permanent

J

Idéalement un balourd provoque une force sinusoidale qui se traduit dans le
domaine fréquentiel par une raie unique a la fréequence de rotation de l'arbre.

x(At)

4

1/T =fo f



En pratique I'évolution du balourd se manifeste par une augmentation de la raie a FO
prédominante et des harmoniques 2F0, 3FO...

0.1
0.01
0.0014

0.0001

1e-005 M

1 FO 1 2F0 1 3F0
Pic FO > autres pics |

JiY

n

BN 1n72 TR 1ona 1 nn 2=

D’autres phénomenes sont susceptibles de générer de I'énergie a la fréquence de
rotation FO sans pour autant étre liés a un déséquilibre de masse...

Enfin, il existe toujours un balourd résiduel sur une machine tournante.
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Equilibrage dynamique in situ : principe général

° i —_r
vibration { Amplitude ]» vecteurtournant}» Vv

* Phase / repére rotor représentable

—>
1/ Essai 1 : on mesure la vibration initiale Vo.

2/ Essai 2 : on place ensuite une masse test

et on mesure la vibration résultante Vr.

On en déduit l'influence de la seule masse
—> —> —>

test Vt=Vr—Vo. ~ vibration Vibration
initiale

masse corrective 1 /g
3/ On cherche alors les 2 masses et les >
positions (amplitudes et phases) qui vont Vi
ajouter au vecteur initiaIV(S, 2 vecteurs V1
et V7 tels gue la somme de I'ensemble soit
nulle... vibration
masse corrective 2

Pour les rotors courts, une seule masse e s
suffit... VO+V1+V2=0




Equilibrage dynamique sur équilibreuse

Les arbres de petites dimensions
sont montés sur des machine a
équilibrer.

Un essai permet d’enregistrer les
balourds (forces) grace a deux
capteurs.

Ce relevé et la géométrie
permettent de  calculer les
masselottes d’équilibrage (P et Q)
ainsi gue leurs positions...

Exemple
Roue a équilibrer

Transmission A

Petits rotors

Arbres de
transmission

Vilebrequins
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Equilibrage dynamique in situ

Les arbres de grandes dimensions ne peuvent pas étre montés sur des équilibreuses.
On procede a I'équilibrage in situ en équipant les paliers du rotor de capteurs.




Choc externe : la machine se désolidarise de la structure par
desserrage de boulons ou par fissurations initiées par les
vibrations dues a un balourd.

Choc interne : un jeu d’arbre excessif peut apparaitre au
niveau des liaisons (paliers, roulements) entre le rotor et le
stator.

La signature vibratoire montre [|‘apparition de sous-
harmonique, d’ordre fo/2 notamment et d’un peigne de

raies (propre au Dirac issu des chocs)
mmy's

10 -

P | =

Peigne de Dirac

0,31

Wox A 15 I 3x

Sous harmonique
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Délignage parallele :
défaut de concentricité des deux arbres ]

Délignage angulaire :

défaut de parallélisme des deux arbres [ ________________________ I

Délignage mixte:
combinaison des deux précédents délignages ...




'écrétage de la vibration se traduit dans le spectre par I'apparition d’harmoniques
2Fo, 3Fo, 4Fo, avec 2Fo souvent prédominant (délignage //).
Un délignage angulaire fait apparaitre une vibration axiale a Fo.

1_ R 1 S [5)-((I— | 4F()
] Pic 2F0 >Fo




Fréquence d’engrenement

Elle correspond au rythme d’engagement des dents.

FE=F1.Z1=F2.22 >> Fo

U'amplitude vibratoire de la raie d’engrenement FE est tres dépendante de |la charge de la
machine puisque I'engrenement assure la transmission du couple.

105 Chi

2 3 4
lFE leE 13FE 14FE

jvi1,3 WCHCTRSSONITS) V0. TSSUNISING: (VN SIS DS S ST
0 5000 10000 15000 20000




Les problemes liés aux courroies résident dans l'existence de déformations locales, point
dur, crevasse, qui génerent des vibrations a la fréquence de passage FP correspondante.

FP correspond au nombre de fois qu’un point donnée de la courroie passe au méme endroit
sur la poulie du rotor étudié.

__ wm.D1.F1 _mnD2F2

Fp = N1.F1 N2F2 Fp s

p N N L L
N = nb de dents courroie L = longueur courroie
N1 = nb de dents poulie 1 D1 = diametre poulie 1

N2 = nb de dents poulie 2 D2 = diametre poulie 2



Les causes de dégradation de roulements sont nombreuses :
e usure normale (durée de vie statistique du roulement),
* nature et valeur de la charge,
e défaut de graissage,
e défaut de montage,
e agents extérieurs...

La dégradation d’un roulement se traduit généralement par un écaillage des surfaces en contact
(bagues et éléments roulants) qui s’étend et évolue dans le temps.
La dégradation peut étre localisée ou généralisée.
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Un défaut localisé sur un des éléments se L'ecaillage se genéralise ensuite et gagne
manifestera par un choc dur a la fréquence de ~ I'ensemble des €lements en contact. Cette
contact de la détérioration. évolution anarchique entraine l'apparition
e Défaut sur bague externe = choc a FBE de nombreux chocs durs qui excitent les
* Défaut sur bague interne = choc a FBI fréequences de reésonances (hautes) du
e Défaut sur élément roulant = choc a 2.FB roulement.

—> Le spectre associé présente un «dome»
dont laire (représentative de ['énergie)
augmente avec la dégradation...

M Ch1 (201.33Hz, 0.01761 g)
9 . 3RV CA'"Env10kHz" T P L el L -

o Avant remplacment

'
01 1 1 I

1 1 I
I
|
|
I

o b SETEEEEFEEEY Be SRR L EEEE ,

e

BT wim i sy e e s s s o e e e

0,014

0.001
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Le champ magnétique créé dans la machine électrique
génere une distribution de pressions magnétiques dans
I'entrefer. Elle est appliquée sur les pieces magnétiques. La
combinaison de péles et d'encoches impacte directement
et fortement le contenu harmonique de l'induction
magnétique et la réponse vibratoire de la structure.

Efforts
magnétostrictifs

Un mode propre de vibration d’un stator



Etude 6b

La prédiction des vibrations d'origine
magnétique releve donc de Ia
modélisation multi-physique qui
nécessite alors :
* un modele électromagnétique de
I'excitation,
* un modele meécanique de Ia
structure excitée,
 un outil de couplage (logiciel)
permettant de lier les deux
comportements et de prévoir les
vibrations de la structure

Alimentation

Pressions magnétiques

&=

Réponses vibratoires

Maillage mécanique
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Moteur asynchrone (le plus utilisé dans I'industrie)

+ Le stator a la forme d'un Anneau de
anneau ferromagnétique avec Stator avec court-cicuit des barres
des encoches e X - 5
circuit magnétique
+ Des enroulements sont placés Phase Phase
dans ces encoches A | % C_
Encoche
« Le rotor a la forme d’'un anneau Barres baBlHeE
ferromagnétique avec des N B/ N
encoches et un arbre central A e A
« Rotor a cage: les conducteurs 1 C.:
sont placés dans les encoches )
et court-circuités aux extremites --o-H---O-- - 5
par des anneaux Rotor a cage :
' d'écureuil C.
: _ A
B. !
Phase
B
|
Entrefer

Principe du moteur a cage
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Défauts STATORIQUES

U'asymétrie du champ magnétique peut étre Ia
conséquence de défauts sur le stator, dont les plus
répandus sont :

* entrefer non constant,

e déséquilibre de phase,

e défaut d’isolement,

* spires en court-circuit...

Sur le spectre vibratoire, I'asymétrie du champ est
mise en évidence par un pic a 2x la fréquence
d’alimentation, sans bande latérale.

En effet la force électromagnétique est issu du
carré du champ magnétique, lui-méme issu du
courant électrique (f 2 2f)...

mm/s

fondamental rotor

2f

Alim

fen Hz
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Défauts ROTORIQUES

L'asymétrie du champ rotorique peut étre Ila
conséquence de défauts sur le rotor, dont les plus
répandus sont :
* barres rotoriques cassées, fissurées ou
desserrées,
* spires de rotor en court-circuit,
e défauts résistifs sur les liaisons barres-
anneaux,
* anneaux défectueux...

Sur le spectre, 'asymétrie du champ rotorique est
mise en évidence par :
* un pic a 2x la fréquence d’alimentation,
avec bandes latérales,
* un pic a la fréequence des barres avec des
bandes latérales espacées de deux fois la
fréquence d’alimentation ...

mm/s
. II{ 111 Ill - -
99.0 s Y 101.0 f en Hz
(100 Hz)
mm/s
5 _
o =
= =
Ju P
S £
£ 1
o =
E =
fI1 2fMaIll.s fbar fen Hz
an
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Séparation du 4¢me harmonique de la fréquence de rotation d’un

Pour de nombreuses machines eIectrlques rotor tournant a 24,8 Hz et un défaut électromagnétique dans le

les anomalies électromagnétiques se moteur alimenté sous 50Hz.
traduisent par des pics a des fréquences ——
multiples de la fréquence d’alimentation, 50
\ . 7 vg
et notamment a 2 fois cette fréquence =
(par exemple 50Hz donne un pic a 100 Hz). 2 a°harmotiquedefr| | 100 Hz
Fréquenck 929,20 Hz a Fréguence 100,00 Hz
§ 104 Aonélératioh 14,579 m ! Accélération 19,857 mg
La difficulté consiste alors a différencier i
. 7 7 . I
cette anomalie avec un défaut mécanique
et son harmonique d’ordre n. 3 .
Un zoom du spectre autour des 100 Hz i Liﬁ
devient utile. T NN T A i
o UL UL | L] ATY TLARLITOTTH
«2.6 o6 g5 100 102,56 105 1075 1no

Fréquenca Hz)
Zoom FFT 90 a 110 Hz
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Maintenance Corrective Panne
Réparation apres avarie
Production

Production
Temps
Maintenance Préventive Systématique Panne
Interventions programmées
Production Production IProduc Production
»
Maintenance Préventive Conditionnelle Tanps
4 Seuil de danger Dépassement du
seuil d’alerte. —
Seuil d’alarme : Préparation d’une
intervention _—

Production

>
Temps

Mesures régulieres programmeées et détection des avaries
futures par franchissement de seuils de différents indicateurs
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La MPC a pour objectifs de :

e surveiller le fonctionnement de la machine
et prévoir quand elle va défaillir,

* anticiper la maintenance et réduire les
colits,

e réparer seulement quand c’est nécessaire,

e optimiser les révisions sur les seuls
défaillances.

MPC versus MC =2 réduction jusqu’a 60% des colts de
production essentiellement représentés par les
indisponibilités.

MPC versus MPS —> éviter des interventions et
changements de pieces programmeés mais finalement non
nécessaires.
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Il faut entre 12 et 36 mois pour établir un plan de
maintenance adéquat (définition des bons
indicateurs et seuils d’alerte puis retour
d’expérience).

Qualité produit
améliorée
IVialntenance
espacée
Stocks pieces
AL rechange réduit
Formations . i/ Indisponibilité
| | réduite

Achat matériel
de prévention

Etudes

Colt main
d ceuvre redwt

Le choix de la mise en place d’une ma/ntenance
prédictive doit étre bien pesé.
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Classement VIS

Machines Vitales : machines non doublées dont la panne entraine l'arrét de la

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

Machines |mportantes : machines doublées ou non dont la panne entraine une

baisse sensible de la production. Les frais et les délais de remise en état sont
importants, les pertes de production aussi.

Machines Secondaires : machines doublées ou dont une panne ne remet pas en
cause les capacités de production.
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y
Equipement Valeur du
Machine P M F | Coef VIS: V.15 Commentalres

Installation ; \ ; PxMxFxC \

Impact sur la qualité / \ \xTClassincatlon e oeh
Etiquette de classification VIS détaillée del producton en cas i
dysfonctionnament ou
panne Coefficlent d'Impact sur a
quantité de production

Impact sur la main d'ceuvre Fréquence des arréts, des
::;z,grr‘:g:?:" (cott) en dysfonctionnements etfou des pannes
dysfonctionnement ou panna

Cartographie VIS des machines dans des ateliers
| Atelier 3|

—»] 7540 | | |—{ ABKo | S

Code machine
«— | —'-I ZY40 | S
Classement VIS —
— ol Zv42 | S

| kLB | s »| 6TKB | S
ZY4 -1
_NRJ |1

Y13 | S

[Atelier 4 }
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Evaluation de niveaux vibratoires mécaniques
de machines par mesure sur des parties non
rotatives et emplacement typiques des
accélérometres selon la norme ISO 10816.

Support élastique : la fréquence naturelle fondamentale du systeme
machine/support est inférieure a sa fréquence d’excitation principale.

Support rigide : la fréquence naturelle fondamentale du systeme
machine/support est supérieure a sa fréquence d’excitation principale.

=S

® réduit Durée de fonc-
tionnement
B sans restrictionmmnn

rigide

15 kW - 300 kW 300 kw - 50 MW

ISO/DIS 10816-3

45
28
18
11

0.45
0.28

mm/s

SIANIY uoneaqia ap 21DOSA



Pour chagque machine, il existe un gabarit spectral, découpant la gamme fréquentielle
en 6 bandes dont les largeurs dépendent des défauts attendus et les hauteurs sont
connues selon le type de machine.

Exemple de gabarit spectral : rotor monté sur roulements
=
110 S e e S —c—
Valeur connue FTEQuence Ge palour
: 100 1 P T T T T
selon type de machine e f"‘ |Fre-quem:e de serraga ou de lignage |
A TT T TT 1111
l ) A _|Frequence ce ignage |
' ‘ f L1 I 1 1 ll
70 )J 4 qFrequences de roulements
Niveau d’alarme global g - / ) Frequence G aUIres CEBUTE
zZ /,r /, Hamonigues de roulements
— S @ . W Resonances
_ 2 = F )% ate.
5 -
rd
. . £0) & i I.____,..:""v\
Al. = niveau d’alarme pour une bande 1 - S
20
10
| 0
a S 10 15 20 25 30 35 40
Fréquence (Ordre)
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Connaissant le NAG et la frequence fondamentale de la machine, on déduit du
gabarit spectral, le gabarit d’alarme des points de mesures.

Gabarit d'alarme des points 1V et 2A

AMarme d'urgence

Pré-alarme

ik .-'

Roulement défaillant /

Vitesse vibratoire [mm/s]

0 200 400 600 800 1000 1200

Fréquence de la vibration [Hz]

Exemple de gabarit d’alarme : rotor monté sur roulements



