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Résumé

Le travail réalisé dans le cadre de notre projet de fin d’étude est fondé essentiellement sur
l'analyse vibratoire et 'optimisation d’un systeme mécanique avec SolidWorks, par allégement
structurel. Dans ce contexte, notre étude a ét€ menée en explorant l'application de la méthode
des éléments finis (MEF) sur un ensemble rotorique de ventilateur centrifuge industriel (la
roue). L'objectif principal est d'analyser son comportement sous différentes sollicitations
(statiques avec gravité et fréquentielles) et d'optimiser sa géométrie par des ajours internes pour
¢liminer les risques de résonance tout en réduisant sa masse. Pour cela, nous avons utilisé les
modules avancés de SolidWorks Simulation. A travers ce mémoire, nous avons cherché non
seulement a approfondir notre compréhension théorique des phénoménes vibratoires, mais
¢galement a développer des compétences pratiques essentielles en simulation numérique, un
outil désormais incontournable dans le champ de I’ingénierie. Les résultats obtenus, concordant
avec les exigences de sécurité¢ dynamique, attestent de I’efficacité de I'optimisation géométrique

comme solution préventive pour fiabiliser les structures tournantes industrielles.

Mots-clés : Ventilateur centrifuge, Analyse vibratoire, Optimisation géométrique, Eléments

finis, CAO.

Abstract

The work carried out as part of our final year project is based primarily on the vibration
analysis and optimization of a mechanical system using SolidWorks, through structural
lightening. In this context, our study explored the application of the finite element method
(FEM) to an industrial centrifugal fan rotor assembly (impeller). The main objective was to
analyze its behavior under different loads (static with gravity and frequency-dependent) and to
optimize its geometry through internal openings to eliminate the risk of resonance while
reducing its mass. For this, we used the advanced modules of SolidWorks Simulation. Through
this thesis, we sought not only to deepen our theoretical understanding of vibration phenomena
but also to develop essential practical skills in numerical simulation, a tool now indispensable
in the field of engineering. The results obtained, consistent with dynamic safety requirements,
demonstrate the effectiveness of geometric optimization as a preventative solution for

improving the reliability of industrial rotating structures.

Keywords: Centrifugal fan, Vibratory analysis, Geometric optimization, Finite elements, CAD.
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Introduction générale

INTRODUCTION GENERALE

Au cours de son cycle de fonctionnement, tout systtme mécanique est soumis a des
sollicitations physiques de diverses natures, qu'elles soient d'origine thermique, chimique ou
purement mécanique. Parmi ces sollicitations, les charges dynamiques et cycliques occupent
une place critique en ingénierie. Elles engendrent des phénoménes vibratoires qui, s'ils ne sont
pas maitrisés, peuvent altérer gravement les performances des structures, provoquer une usure
prématurée par fatigue, voire mener a des ruptures catastrophiques. Le danger le plus redouté
dans 1'étude des vibrations d'un systéme quelconque demeure la résonance, un phénoméne
physique qui se produit lorsque la fréquence d'une excitation externe coincide avec l'une des
fréquences propres de la structure. A cet instant, I'amplitude des vibrations augmente de

manicre exponentielle, soumettant le mécanisme a des contraintes destructrices.

Avec I’évolution technologique, les systémes industriels deviennent de plus en plus
complexes, et les méthodes d’études basées sur des solutions analytiques simples ne suffisent
plus pour les concevoir et garantir leur sécurité. Face a ce défi, la simulation numérique par la
méthode des ¢léments finis (MEF) est devenue un outil indispensable dans le domaine de
l'ingénierie et de la recherche scientifique. Elle permet de modéliser, d'analyser et de prédire
avec une grande précision le comportement statique et dynamique de géométries complexes

avant toute phase de fabrication réelle.

Ce mémoire s'inscrit pleinement dans cette dynamique numérique. L'objectif principal de
ce travail est d'explorer l'application de la MEF pour l'analyse, le diagnostic vibratoire et
I'optimisation d'un systéme mécanique tournant. Il s'agit d'étudier son comportement sous
différentes sollicitations (statiques avec intégration de la gravité, fréquentielles et
paramétriques), afin d'aboutir a une géométrie optimale, réduisant sa masse tout en garantissant
sa rigidité et sa stabilité dynamique face aux risques de résonance. Pour valider notre démarche
sur un cas d'étude concret, notre choix s'est porté¢ sur la modélisation et l'optimisation d'un
ensemble rotorique industriel (la roue d’un ventilateur centrifuge). Pour mener a bien cette
¢tude, nous avons exploité la puissance du logiciel de CAO SolidWorks et de son module

d'analyse numérique SolidWorks Simulation.




Introduction générale

Le travail exposé dans ce mémoire s’articule autour de trois principaux chapitres, suivis

d'une conclusion générale et d'annexes :

Etat de Part sur I’analyse vibratoire : Ce chapitre est dédi¢ aux fondements théoriques
et mathématiques essentiels a la compréhension des phénomeénes vibratoires. Il dresse une vue
d'ensemble exhaustive des concepts de la dynamique des structures, en mettant particulierement
l'accent sur les vibrations libres et forcées, ainsi que sur les mécanismes physiques qui régissent

le phénomene de résonance dans les machines tournantes.

Etude et modélisation d’un ventilateur centrifuge : Ce chapitre est consacré a I'étude
du ventilateur centrifuge industriel retenu comme cas d'application. Aprés une présentation de
son principe de fonctionnement, de ses principaux composants et des sources potentielles de
vibrations, les caractéristiques techniques de la roue et de l'arbre de transmission ont été
analysées. Une modélisation tridimensionnelle complete de l'ensemble a ensuite été réalisée
sous SolidWorks a partir des données du cahier des charges. Cette maquette numérique
constitue la base des analyses par ¢léments finis et des travaux d'optimisation présentés dans le

chapitre suivant.

Analyse vibratoire et optimisation du ventilateur centrifuge : Ce chapitre constitue le
ceceur applicatif et expérimental de notre démarche numérique. Il présente d'abord les
simulations initiales (statique avec gravité et fréquentielle) sous SolidWorks Simulation afin de
mettre en évidence les vulnérabilités de la structure d'origine, et tirer les modes propres de la
roue. Ensuite, il expose 1'étude d'optimisation paramétrique mise en ceuvre pour valider les

modifications géométriques d'allégement assurant la sécurité et un découplage fréquentiel total.

A son terme, ce travail se cloture par une conclusion générale qui considere les principaux
résultats obtenus tout en ouvrant des perspectives pour de futures recherches, complétée par des

annexes regroupant les documents techniques indispensables a I'é¢tude.
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CHAPITRE 1
Etat de I'art sur I'analyse vibratoire



Chapitre I : Etat de l'art sur l'analyse vibratoire

I.1 Introduction

Les vibrations constituent un phénomeéne fondamental en génie mécanique, car toute
structure réelle présente une certaine élasticité et ne peut étre considérée comme parfaitement
rigide. Lorsqu’un systéme mécanique est soumis a des sollicitations dynamiques, qu’elles
soient périodiques, impulsionnelles ou aléatoires, il développe une réponse vibratoire qui
dépend de ses caractéristiques physiques, telles que la masse, la rigidité, I’amortissement et les
conditions de fixation. Cette réponse vibratoire est donc une conséquence directe du

comportement dynamique intrinséque du systéme.

Dans de nombreux cas, les vibrations générées restent de faible amplitude et n’affectent
pas significativement le fonctionnement de la structure ou de la machine. Toutefois, lorsque les
excitations appliquées correspondent a certaines plages de fréquences sensibles, notamment
proches des fréquences propres du systéme, la réponse vibratoire peut s’amplifier de maniere
importante. Ce phénoméne peut conduire a des amplitudes €levées susceptibles d’engendrer
des contraintes dynamiques excessives, une dégradation des performances mécaniques et, a

terme, des dommages structurels [1].

Ainsi, les vibrations ne doivent pas étre considérées uniquement comme une nuisance,
mais comme un indicateur essentiel du comportement dynamique d’un systeme mécanique.
Leur étude permet de mieux comprendre la maniére dont une structure réagit aux sollicitations
réelles de fonctionnement et de mettre en évidence les situations critiques pouvant

compromettre la fiabilité, la sécurité et la durée de vie des composants mécaniques.

Ce chapitre donne un apergu général assez détaillé sur les vibrations, leurs impacts sur les
systemes mécaniques, leurs causes et les méthodes numériques de simulation, en particulier
I’analyse modale sous SolidWorks Simulation, qui constitue un outil incontournable pour

I’identification des zones critiques et I’optimisation vibratoire des structures.

1.2 Notions fondamentales des vibrations mécaniques

Dans 1'¢laboration des processus de construction mécanique, I'analyse des phénomenes
de vibration est considérée comme un pilier fondamental nécessaire a l'assise réelle d'une
efficacité permettant d'assurer la fiabilité des dispositifs désignés. En effet, les phénomenes de
vibration se présentent sous forme d'un mouvement de basculement a I'égard d'une position

d'équilibre, des forces d'exploitation. Ces phénomenes apparaissent alors nécessairement, et
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quoique nécessaires, représentent souvent un réel défi dans l'assise conduisant a des
phénoménes d'altérations. L'objectif ici est d'assurer une définition des concepts de base des

phénomenes dynamiques et d'analyser le phénoméne de résonance [1].

1.3 Définition et principes fondamentaux [1]

La vibration mécanique correspond au mouvement oscillatoire des objets autour d’un état
d’équilibre. On caractérise la vibration mécanique elle-méme par I’échange cyclique de
I’énergie cinétique et de 1’énergie potentielle. On observe la vibration mécanique dans les
machines, les structures, et méme la voiture. Elle survient a la suite d’un certain nombre de
forces extérieures, comme le déséquilibre de la rotation de la machine, a la suite de la résonance.
La compréhension de la théorie de base de la vibration mécanique constitue le facteur crucial

de compréhension.

1.3.1 Typologie des vibrations mécaniques
1.3.1.1 Vibrations libres ou forcées

> Vibration libre : Cela se produit lorsque, suite a une perturbation, un systéme

mécanique vibre, sans qu’il y ait d’autre action que celle de perturber ses mouvements.

Lorsqu’une corde de guitare est frappée d’un plectre, elle vibre de cette fagon (Voir la

iy
YATAAY

figure I-1).

x=
Amplitude
< ———

—H T l—— Fréquence = 1/T(cycles par seconde ou Hz)
(sec)

Figure I-1 : Vibration libre [2]

Cette figure illustre le comportement dynamique d'un systeme (symbolisé ici par un
diapason) apres une excitation impulsionnelle initiale. Plusieurs parametres fondamentaux

de la mécanique vibratoire y sont mis en évidence :
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Régime transitoire et amortissement : On observe une vibration libre, c'est-a-dire que
le systéme oscille sans apport d'énergie externe continue. L'enveloppe décroissante (en
pointillés) indique la présence d'un amortissement, ou I'énergie mécanique est

progressivement dissipée, entrainant une réduction de l'amplitude au cours du temps.

Périodicité : Le paramétre T représente la période temporelle (en secondes), soit la

durée nécessaire pour accomplir un cycle complet d'oscillation.

T , . . 1 fp . \
Caractérisation fréquentielle : La relation f = 7 définit la fréquence du systéme.

Dans le cas d'une vibration libre, cette fréquence correspond a la fréquence propre de

la structure.

e M :lamasse

e K :larigidité

» Vibration forcée : Elle est provoquée par l'action des forces périodiques externes

agissant sur le systeme, ce qui peut notamment correspondre au fonctionnement du
moteur. L'identification de type et origine de ces vibrations est importante afin de

limiter les effets nocifs (Voir la figure 1-2).

Peak Level Average
l Y Level

RMS
v Level

T

Peak-to-Peak Level

Figure I-2 : Vibration forcée [3]

Cette figure illustre les paramétres de mesure d'une vibration forcée en régime

permanent (domaine temporel). Voici les termes techniques correspondants en frangais :
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Peak Level (Niveau de Créte) : Représente 'amplitude maximale atteinte par le signal

par rapport a la ligne de zéro. C'est un indicateur des chocs ou des événements extrémes.

Peak-to-Peak Level (Niveau Créte-a-Créte) : Mesure 1'écart total entre le sommet le
plus haut et le creux le plus bas. C'est crucial pour évaluer 'encombrement dynamique

(le déplacement total de la piece).

RMS Level (Niveau Efficace - Root Mean Square) : C'est la valeur la plus importante
en maintenance conditionnelle. Elle refléte 1'énergie réelle contenue dans la vibration et

est directement liée au potentiel destructeur sur la machine.

Average Level (Niveau Moyen) : La moyenne arithmétique de la valeur absolue du

signal.

1.3.1.2 Vibrations linéaires et non linéaires

» Vibration linéaire : Cette vibration est caractérisée par une proportionnalité entre le

déplacement du systéme et la force de rappel, ce qui en fait un systéme facilement

modélisable.

» Vibrations non_linéaires : Ces phénomeénes résultent d’interactions complexes

nécessitant une modélisation mathématique rigoureuse. Ils peuvent engendrer un
éventail de comportements dynamiques instables, allant de la fatigue vibratoire

prématurée a des pics de résonance critiques pour la structure.

1.3.1.3 Vibrations déterministes et aléatoires
Les vibrations déterministes présentent un comportement prédéterminé ou
prédicable. Leurs occurrences sont caractérisées par un schéma répétitif. C’est ainsi pour

les machines tournantes.

La découverte des comportements périodiques contribue a faciliter la mise en place
des stratégies de maintenance préventive. Les aléatoires peuvent se caractériser par un
comportement imprédictible. Il s’apparente ainsi a 'activité sismique. Il faut recourir a une

méthodologie d'analyse statistique pour leur étude.

1.4 Parameétres Fondamentaux du Phénomeéne Vibratoire

Pour définir le comportement dynamique d'une structure, il est indispensable de

déterminer les trois parameétres suivants :
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1.4.1 Fréquence et Période

La Période (7) : 1l s’agit de la période de temps que met un systéme pour effectuer un
cycle dans son mouvement oscillatoire. Elle est mesurée en secondes (s).

Fréquence (f) : Elle donne la quantit¢ de cycles effectués en un certain temps,
généralement une seconde. Elle est inversement proportionnelle a la période (f = ;).

Elle est mesurée en Hertz (Hz).

1.4.2 Amplitude (Aspect Energétique) [2]

L’amplitude quantifie I’intensit¢ du mouvement vibratoire en mesurant I’aire de

déplacement par rapport a un état point fixe ou équilibre. La figure 1-8 suivante présente

I'évolution temporelle d'un signal sinusoidal pur, représentatif d'une vibration entretenue

(forcée). Elle permet de définir les quatre parameétres fondamentaux utilisés pour quantifier

la sévérité vibratoire :

Niveau de Créte (4c) : 1l correspond a l'amplitude maximale instantanée du signal. Ce
parametre est essentiel pour détecter les chocs impulsionnels ou les contraintes de créte

subies par les composants mécaniques.

Niveau Créte-a-Créte (4cc) : Mesure la distance totale entre les deux extrémes de
l'oscillation. En maintenance, il est souvent utilisé pour évaluer le déplacement

(excentricité) des arbres rotatifs.

Valeur Efficace (RMS) : C'est I'indicateur le plus critique pour le diagnostic. La valeur
RMS est directement proportionnelle a 1'énergie destructive de la vibration. Pour un

signal purement sinusoidal, elle est reli¢e a la créte par la relation :

=<
RMS =7

~ 0.707.Ac.......cc....... (1.2)
Période (7) : Temps nécessaire pour accomplir un cycle complet. Elle est l'inverse de
la fréquence (f = % ), qui, dans le cas d'une vibration forcée, correspond généralement

a la fréquence de rotation de la machine.
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sbgril p@l‘dﬂdhuﬂ
i

Figure I-3 : Signal périodique [4]

1.4.3 Loi de Hooke et fréquence naturelle
La loi de Hooke (FF=—kx) décrit la force de rappel qui rameéne un systéme vibrant
vers sa position d’équilibre, ou & représente la rigidité¢ du systéme et x son déplacement. La
fréquence propre du systeéme, donnée par 1’équation (I.3), correspond a la fréquence

naturelle a laquelle le systéme tend a vibrer.

ﬁ»zi\/% .. (L3)

D’ou:
o m :la masse

o K :larigidité

Le phénomene de résonance apparait lorsque la fréquence des sollicitations externes
coincide avec cette fréquence propre, ce qui peut provoquer une amplification excessive et

potentiellement dangereuse des vibrations [1].

I.5 Impact critique des vibrations sur 1'intégrité des systémes
mécaniques

Fatigue et endommagement progressif : Les vibrations sont considérées comme un
probléme majeur en génie mécanique en raison de leur influence directe sur la fiabilité, la
sécurité et les performances des systémes mécaniques. Contrairement aux sollicitations

statiques, les vibrations induisent des efforts dynamiques variables dans le temps, qui se
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traduisent par des contraintes alternées appliquées de maniere répétitive aux composants. Méme
lorsque ces contraintes restent inférieures aux limites admissibles en statique, leur répétition
peut provoquer un phénomene de fatigue mécanique, conduisant progressivement a 1’initiation
de fissures, a leur propagation et, a terme, a la rupture de la piece aprés un certain temps de

fonctionnement.

Usure accélérée des composants : Par ailleurs, la présence de vibrations accélere
significativement [’usure des composants mécaniques. Les efforts dynamiques supplémentaires
engendrés par les vibrations augmentent les charges appliquées sur les roulements, les
assemblages boulonnés, les liaisons mécaniques et les surfaces en contact. Cette situation
favorise 1’apparition de jeux excessifs, de desserrages et de dégradations prématurées, ce qui

perturbe le bon fonctionnement du systéme et accroit les besoins en maintenance.

Perte de performance et de précision : Les vibrations ont également un impact direct sur
la performance et la précision des équipements industriels. Dans de nombreux systemes
mécaniques, notamment les machines-outils, les systémes de positionnement et les équipements
de production, la stabilit¢ dynamique et la précision géométrique sont des criteres essentiels.
Une vibration excessive peut engendrer des erreurs de positionnement, une dégradation de 1’état

de surface des piéces usinées et une baisse globale de la qualité du produit final.

Risque de résonance : Le risque devient particulicrement critique en présence de
phénomenes de résonance, lorsque la fréquence d’excitation du systéme se rapproche d’une de
ses fréquences propres. Dans ce cas, I’amplitude vibratoire peut croitre de maniere significative,
dépassant rapidement les niveaux admissibles. Cette amplification peut entrainer une
augmentation importante des contraintes dynamiques, provoquant une dégradation rapide des

composants, voire une défaillance brutale du systéme.

1.6 Domaines d’application industriels

Dans le secteur industriel, les vibrations ne sont pas des événements isolés mais découlent
de conditions opérationnelles spécifiques. Leur apparition est généralement liée a la
transformation d'énergie ou au mouvement de fluides et de solides a haute vitesse. On distingue

principalement trois contextes :

> Systemes a haute densité de puissance et turbomachines : Dans les installations de

production d'énergie ou de transfert de fluides (centrales électriques, stations de pompage,
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ventilation industrielle), les machines fonctionnent a des vitesses de rotation élevées. Le
contexte ici est celui du comportement dynamique des rotors. Les vibrations apparaissent
lors du franchissement des vitesses critiques, ou la fréquence de rotation coincide avec une

fréquence propre de l'arbre, provoquant des flexions importantes.

> Processus de transformation et usinage de précision : Dans les ateliers de fabrication

mécanique (fraisage, tournage), les vibrations apparaissent sous forme de broutage
(chatter). C'est un contexte d'auto excitation, ou Il'interaction entre I'outil de coupe et la piéce
crée une instabilité. Cela limite la productivité et dégrade la qualité géométrique des piéces
produites, imposant une étude rigoureuse de la rigidité dynamique du bati des machines-

outils.

» Transport et aérodynamigue structurelle : Dans les secteurs aéronautique et automobile,

le contexte est celui du couplage fluide-structure. Les vibrations apparaissent sous l'effet des
forces de pression fluctuantes (vent, écoulement d‘air). Pour les ventilateurs industriels, par
exemple, les vibrations se manifestent principalement au niveau du carter et des pales,
excitées par les turbulences du flux d'air et les variations de pression lors du passage des

pales devant le bec de la volute.

> Installations a sollicitations cycligues ou impulsives : Les équipements tels que les

concasseurs, les presses hydrauliques ou les moteurs a combustion interne générent des

vibrations par leur principe de fonctionnement méme (chocs successifs ou explosions).

1.7 Importance de la surveillance vibratoire pour le diagnostic des
défauts mécaniques

Une approche par analyse vibratoire devient indispensable car elle permet de dépasser
une observation qualitative du phénomene vibratoire pour aboutir 2 une compréhension
objective et exploitable du comportement du systéme mécanique. Plutét que de se limiter au
simple constat de la présence de vibrations, cette approche vise a en déterminer 1’origine, la

nature et les conséquences sur le fonctionnement et la durabilité des composants

I.7.1 Identification des causes des vibrations
L’analyse vibratoire permet avant tout d’identifier I’origine des vibrations observées dans
un systéme mécanique. Elle offre la possibilité de distinguer si les vibrations proviennent de

sources internes liées au fonctionnement normal de la machine, de défauts mécaniques tels que
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le déséquilibre ou le désalignement, ou encore d’excitations externes imposées par

I’environnement.

I.7.2 Caractérisation du comportement dynamique du systéme
Une approche par analyse vibratoire permet de caractériser le comportement dynamique
d’un systéme mécanique en mettant en évidence ses fréquences propres et ses modes de

vibration dominants.

1.7.3 Prévention des défaillances mécaniques

L’analyse vibratoire joue un role important dans la prévention des défaillances en
permettant d’anticiper les zones de fonctionnement critiques. En identifiant les conditions dans
lesquelles les amplitudes vibratoires deviennent importantes, il est possible de réduire les
risques de fatigue des matériaux, d’usure prématurée des composants et de dégradation
progressive des performances mécaniques. Cette démarche contribue ainsi a améliorer la

fiabilité et la durée de vie des équipements.

1.7.4 Optimisation de la conception mécanique

L’analyse vibratoire constitue également un outil efficace pour I’optimisation de la
conception des pieces mécaniques. Elle permet d’agir sur la géométrie, la rigidité, la répartition
de la masse ou la structure interne d’une piece afin d’améliorer son comportement vibratoire.
Ces modifications visent généralement a réduire 1’amplification des vibrations, a déplacer les

fréquences propres hors des plages d’excitation ou a limiter les effets de la résonance.

1.8 Origine des vibrations dans un systéme mécanique
Afin de maitriser les vibrations, il est essentiel de comprendre leurs origines. Sur le plan
pratique, on peut classifier les sources de vibrations en trois grandes familles : forces internes,

défauts mécaniques, excitations externes.

1.8.1 Vibrations dues aux forces internes
Les vibrations internes sont directement liées au fonctionnement du systeme. Elles
apparaissent mémes sur une machine saine si la conception ou les conditions de fonctionnement

engendrent des efforts dynamiques.

Déséquilibre des masses tournantes : lorsqu’un rotor (arbre, ventilateur, roue, disque) ne

possede pas une répartition parfaitement symétrique de la masse, il génere une force centrifuge
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variable qui excite la machine a chaque tour. Ce phénomene devient plus critique lorsque la

vitesse augmente.

Forces d’inertie : dans les systétmes ou certaines piéces accélerent et décélerent
(mécanismes, mouvements alternatifs), les forces d’inertie varient dans le temps et générent des

excitations dynamiques.

De maniere générale, ces forces internes produisent souvent des vibrations régulicres,

répétitives, et fortement liées aux régimes de rotation ou aux cycles de fonctionnement.

1.8.2 Vibrations dues aux défauts mécaniques
Les défauts mécaniques sont une cause fréquente de vibrations excessives en industrie,

car ils modifient la géométrie fonctionnelle et 1’équilibre du systéme :

e Désalignement : un défaut d’alignement entre deux arbres ou deux éléments
tournants provoque des efforts supplémentaires, souvent associés a une augmentation

notable des vibrations et des contraintes sur les roulements (Voir les figures 1-4 et I-5).

Figure 1-4 : Désalignement angulaire et parallele [5]
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jesalignement angulaire d, desalignement radial 0y

r—

—

Figure I-5 : Désalignement d’arbres [6]

Les figures précédentes illustrent le phénomene de désalignement dans les machines
tournantes. Dans la figure 1-4 on observe un systéme composé d’un moteur €lectrique, d’un
arbre de transmission et d’un élément entrainé, montés sur des supports. Les schémas
montrent que les axes de rotation des composants ne sont pas parfaitement alignés, ce qui
crée un désalignement entre le moteur et D’arbre. Ce défaut provoque des charges
dynamiques supplémentaires sur les roulements et les accouplements, générant ainsi des
vibrations anormales dans le systéme, ainsi que I’apparition d’un jeu mécanique dans les

liaisons, ce qui amplifie les vibrations et peut accélérer I’'usure des composants mécaniques.

Tableau I-1 : Types de désalignement, fréquences vibratoires et caractéristiques

Paralléle 2X tr/min Radial Vibrations élevées dans le
sens radial

Angulaire 1X, 2X RPM Axial Vibration axiale
importante

Combiné 1X, 2X. 3X tr/min Radial + axial Spectre complexe avec

plusieurs harmoniques

Ce tableau présente les principaux types de désalignement dans les machines tournantes ainsi
signatures vibratoires caractéristiques. Il distingue trois formes de désalignement : le
désalignement paralléle, le désalignement angulaire et le désalignement combiné. Chaque type
génére des fréquences vibratoires spécifiques et des directions de vibration différentes. Par
exemple, le désalignement parall¢le se manifeste généralement par des vibrations dominantes

a 2X de la vitesse de rotation dans la direction radiale, tandis que le désalignement angulaire
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provoque des vibrations importantes dans la direction axiale, souvent associées a des
composantes 1X et 2X de la vitesse de rotation. Dans le cas du désalignement combing, les
vibrations peuvent apparaitre a plusieurs harmoniques (1X, 2X, 3X) avec une composante a la
fois radiale et axiale, produisant ainsi un spectre vibratoire plus complexe. L’analyse de ces
signatures vibratoires permet d’identifier les défauts d’alignement dans les systémes
mécaniques et de prévenir I’apparition d’un jeu mécanique ou d’une usure prématurée des

composants.

o Jeux mécaniques : des jeux excessifs (desserrage, usure, mauvais montage)
entrainent des chocs, des impacts et une instabilité de fonctionnement, ce qui peut
produire une vibration plus “désordonnée” et parfois plus dangereuse car elle accélere

la dégradation (Voir la figure I-6).

Figure I-6 : Montage avec jeu [7]

Cette figure montre un banc expérimental destiné a 1’analyse des vibrations dans
une machine tournante. Le montage comprend un moteur électrique, un arbre de
transmission, un disque rotatif ainsi que des paliers supportant I’arbre, tandis que des
capteurs de vibration sont installés pour mesurer la réponse dynamique du systéme

pendant le fonctionnement.

Dans un systéme de ce type, le jeu mécanique peut apparaitre a différents endroits

du montage entre I’arbre et les roulements, dans les paliers de support, ou au niveau des

14



Chapitre I : Etat de l'art sur l'analyse vibratoire

assemblages mécaniques. Ce jeu peut provoquer des mouvements relatifs indésirables
entre les pieces, ce qui entraine une augmentation des vibrations, des chocs intermittents

entre composants, une instabilité dynamique du systéme.

e L’usure progressive des composants mécaniques, tels des roulements,
engrenages, et paliers, constitue une autre cause de vibration. Dans ce cas, I'évaluation
du caractere important de ce facteur repose en général sur I'effet d'une usure susceptible
d'étre associée a un fonctionnement diment prolong¢, lubrifié de manicre inadéquate,
voire soumise a des charges.

e Défauts d’assemblage : 1a dégradation des liaisons mécaniques ou structurelles,
notamment le desserrage de la boulonnerie, 1'usure des supports ou l'instabilité des
fondations, entraine une chute de la rigidité¢ intrinseéque du systéme, favorisant ainsi
l'amplification des amplitudes vibratoires. Ce phénomene s'accentue de manicre critique
lors d'une résonance, qui survient lorsque la fréquence d’excitation de la machine
coincide avec l'une de ses fréquences propres. Cette situation engendre une
amplification brutale des oscillations, pouvant conduire a une défaillance structurelle

majeure si aucune mesure corrective n'est mise en ceuvre.

1.8.3 Vibrations dues aux excitations externes
Certaines vibrations sont causées par I’environnement ou les conditions de

fonctionnement :

»  Vent et forces aérodynamiques : des structures exposées a I’air en mouvement

peuvent subir des efforts fluctuants, parfois capables d’exciter un mode propre.

> Interaction fluide—structure : dans les machines ou un fluide circule

(ventilateurs, turbines, conduites, compresseurs), des phénomenes comme les turbulences,

pulsations de pression ou instabilités d’écoulement peuvent induire des vibrations.

Ces excitations externes sont particulierement sensibles car elles peuvent varier avec le
temps et dépendre de paramétres difficiles a controler (vitesse du fluide, conditions

atmosphériques, régime de fonctionnement).

1.9 Machines industrielles les plus sollicitées aux vibrations

Dans les environnements industriels, certaines machines sont plus exposées aux

vibrations en raison de la présence de mouvements mécaniques, de vitesses de fonctionnement
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¢levées et de sollicitations dynamiques variables. Ces conditions favorisent 1’apparition
d’excitations vibratoires susceptibles d’affecter la stabilité, la précision et la fiabilit¢ des
équipements. L’identification des machines les plus sensibles aux vibrations permet de mieux
cibler les analyses vibratoires et les actions d’optimisation nécessaires pour limiter les risques

de dégradation et de défaillance.

1.9.1 Machines tournantes

Les machines tournantes (pompes, compresseurs, turbines et ventilateurs) constituent la
catégorie d'équipements la plus critique en milieu industriel. Leur fonctionnement repose sur la
conversion d'énergie par le biais d'un rotor animé d'un mouvement de rotation a une vitesse
angulaire. Ce mouvement est la source primaire d'excitations dynamiques pour plusieurs

raisons techniques telles que :

Phénomeéne de vitesse critique : Contrairement aux structures statiques, les
machines tournantes sont soumises a des "vitesses critiques”. Il s'agit des vitesses de
rotation qui coincident avec les fréquences propres de flexion de l'arbre rotorique. A ces
vitesses, méme un balourd minime peut provoquer des amplitudes d'oscillation

divergentes, risquant d'entrainer un contact entre le rotor et le stator (rubbing).

« Forces d'excitation centrifuges : Toute asymétrie de masse sur le rotor, aussi
faible soit-elle, génére une force tournante proportionnelle au carré de la vitesse de

rotation

F=mxexw?...........(14)
D’ou
o F : force centrifuge (en Newton, N)
o m:masse du désequilibre (kg)
o e :excentricité (distance entre le centre de rotation et le centre de masse) (m)
o @ : Vvitesse angulaire (rad/s)
Dans les machines a haute vitesse, cette force devient prédominante et sollicite
cycliguement les paliers, les roulements et, par extension, I'ensemble du bati de la

machine.

Instabilités liées aux paliers fluides : Dans les machines de forte puissance utilisant

des paliers lisses, le film d'huile peut devenir une source d'instabilité. Des phénomenes
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tels que le "tourbillon d'huile™ (oil whirl) ou le "fouettement d'huile™ (oil whip), créent
des vibrations sous-synchrones (fréquences inférieures a la vitesse de rotation) qui

peuvent détruire les coussinets en quelques secondes.

Couplage aérodynamique et hydraulique : linteraction entre les pales en
mouvement et le fluide génere des forces instationnaires. Les turbulences en entrée et les
variations de pression au refoulement agissent comme des forces d'excitation qui font

vibrer non seulement I'arbre, mais aussi I'enveloppe extérieure (la volute).

/ Ligne de rotation
—_— L e é - ﬂ Q - witesse de rotation

$ ‘\'\ Coussinet

Rotor | Palier Structure
Stator

Figure I-7 : Elément d'une machine tournante [7]

Cette figure (I-7) représente la modélisation du systéme Rotor-Palier-Stator, toute
excitation générée au niveau de I'élément tournant a une vitesse Q est transmise
intégralement a la structure fixe (carter et bati) via les interfaces de liaison (coussinets ou
roulements). Ce schéma cinématique simplifié montrant l'interaction entre les éléments
tournants et les éléments fixes d'une machine, permet de visualiser comment les forces

dynamiques se propagent dans un systtme mécanique.

1.9.2 Machines-outils

Les machines-outils sont des équipements essenticls dans les procédés de fabrication
industrielle, ou la précision et la qualité sont primordiales. Les vibrations y apparaissent

principalement lors des opérations d’usinage, sous 1’effet des efforts de coupe variables.

Le phénomene vibratoire le plus courant est le broutement, qui correspond a une
instabilit¢ dynamique pouvant se développer pendant I’usinage. Ce phénomene entraine une

dégradation de 1’état de surface, une perte de précision dimensionnelle et une réduction de la
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durée de vie des outils. Par ailleurs, les vibrations limitent les paramétres de coupe admissibles,

ce qui affecte directement la productivité et la qualité du produit fabriqué.

1.10 Piéces mécaniques les plus sollicitées aux vibrations

Certaines pieces mécaniques sont particulierement sensibles aux vibrations en raison de
leur fonction et de leur position dans le systéme. Il s’agit soit d’éléments dynamiques soumis a
des mouvements de rotation, soit d’éléments de structure assurant le support et la transmission
des efforts mécaniques. Leur comportement vibratoire joue un role déterminant dans la fiabilité

et la stabilité globale des équipements industriels.

1.10.1 Arbres et rotors
Les arbres et rotors sont soumis a des efforts dynamiques variables liés a la rotation et
aux conditions de fonctionnement de la machine. Ils sont particulierement sensibles aux
déséquilibres de masse, aux défauts d’alignement et aux variations de charge. De plus, ces
¢léments peuvent présenter des modes propres de flexion ou de torsion qui deviennent critiques
lorsque la vitesse de rotation se situe dans une plage proche de leurs fréquences propres,

entrainant une amplification des vibrations.

1.10.2 Carter, supports et bati
Les carters, supports et batis constituent les éléments de structure qui recoivent et
transmettent les vibrations générées par les composants dynamiques. Leur rigidité, leur
géométrie et leurs conditions de fixation influencent directement le niveau vibratoire global.
Une conception inadaptée ou une rigidité insuffisante peut conduire a I’amplification des

vibrations, méme lorsque la source initiale est de faible intensité.

1.10.3 Structures minces et allégées
Les structures minces et allégées, telles que les parois, les nervures et certaines piéces
optimisées en masse, présentent une rigidité plus faible que les structures massives. Cette
caractéristique les rend plus sensibles aux excitations vibratoires, en particulier sous ’effet
d’excitations externes ou lorsque leurs fréquences propres se situent dans des plages

d’excitation courantes.

I.11 Exemple historique de résonance « Pont de Tacoma »
Un exemple historique particuliérement marquant illustrant I’importance de la dynamique

des structures et des phénomeénes vibratoires est 1’effondrement du pont de TACOMA

18



Chapitre I : Etat de l'art sur l'analyse vibratoire

NARROWS en 1940 (Voir la figure 1-5). Cet événement est devenu une référence majeure
dans le domaine de 1’ingénierie, car il a mis en évidence les conséquences critiques d’une
mauvaise prise en compte du comportement vibratoire d’une structure. Sous 1’action d’une
excitation aérodynamique due au vent, le pont a développé des oscillations de grande amplitude,
résultant de I’interaction entre la structure et son environnement, jusqu’a la rupture compléte

de I’ouvrage [8].

Figure I-8 : Tacoma Narrows Bridge [8]

Ce cas a montré que, méme en I’absence de surcharge statique, une structure peut entrer
dans un régime vibratoire dangereux lorsque les fréquences d’excitation sont proches des
fréquences propres de la structure ou lorsqu’un phénoméne d’instabilit¢é dynamique se
développe. Les oscillations observées sur le pont de Tacoma résultaient d’un couplage entre le
comportement dynamique de la structure et les forces aérodynamiques, illustrant clairement le

role des phénomenes de résonance et d’interaction fluide—structure.

Cet événement a mis en évidence deux enseignements fondamentaux pour la conception
mécanique et structurelle. D’une part, il a souligné la nécessité¢ d’étudier le comportement
dynamique d’une structure et ses modes de vibration, et non de se limiter a une vérification de
la résistance statique. D’autre part, il a démontré I'importance de prendre en compte
I’environnement de fonctionnement, notamment les excitations externes variables telles que le

vent ou les écoulements de fluides, susceptibles de générer des vibrations importantes.

Dans un contexte de conception mécanique, la sécurité et la fiabilité des systémes exigent
I’intégration de I’analyse vibratoire dés la phase de conception. Cette démarche est d’autant
plus cruciale lorsque la structure peut étre soumise a des excitations variables ou lorsque I’on
cherche a alléger les picces, ce qui entraine une diminution de la rigidité et une plus grande

sensibilit¢ aux phénomenes vibratoires. L’analyse vibratoire permet alors d’anticiper les
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comportements critiques et de concevoir des structures plus stables et plus siires face aux

sollicitations dynamiques.

1.12 Résonance

Le phénomene de résonance survient lorsqu'une structure est soumise a une excitation
externe dont la fréquence coincide avec I'une de ses fréquences propres (ou naturelles). Cette
concordance fréquentielle engendre une amplification exponentielle des amplitudes
d'oscillation, soumettant le systeme a des contraintes mécaniques extrémes pouvant mener a

une défaillance structurelle majeure ou a une rupture par fatigue (Voir la figure 1-9).

Cette amplification vibratoire entraine des contraintes dynamiques élevées, pouvant
dépasser les niveaux admissibles du matériau, méme si les efforts appliqués restent faibles. A
long terme, ces contraintes répétées favorisent 1’apparition de phénoménes de fatigue,
conduisant a la fissuration et, dans les cas les plus sévéres, a la rupture de la structure. La

résonance représente ainsi I'un des risques majeurs associé€s aux vibrations en mécanique [1].

Phénomeéne de résonance

Resonance Effect on Vibration Level

20} H —== Resonance Frequency
H

18| s

16| :

14}
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'
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Figure I-9 : Phénomeéne de résonance [9]
1.12.1 Méthodes de gestion de la résonance

La gestion de la résonance en vibration mécanique vise a éviter la coincidence entre la
fréquence d'excitation et la fréquence propre d'un systéme. Pour cela plusieurs méthodes

peuvent étre utilisées, dont les deux principales sont :

Décalage des fréquences propres : Il s'agit d'ajuster les propriétés dynamiques du

systtme (masse et rigidit¢) pour déplacer ses fréquences propres hors des plages de
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sollicitation. Cette approche permet de supprimer les risques de résonance en évitant la

coincidence entre les fréquences forcées et les modes naturels de la structure [1].

Amortissement : Cette méthode se base sur la capacité de faire croitre le

pourcentage d’amortissement du systéme dans le but de dissiper cette énergie vibratoire.

1.13 Méthodes de résolution des problémes vibratoires
1.13.1 Modélisation du systéme mécanique

Les systémes mécaniques peuvent étre modélises mathématiquement par un modéle de

masse-ressort-amortisseur. L'équation du mouvement pour ce type de systeme a la forme

suivante :
mx+cx+kx=F(t) .... (1.5
o m :la masse
o c¢: le coefficient d’amortissement (ou constante d'amortissement)
o k:larngidité
o F(@) : la force externe

1.13.2 Surveillance des conditions de fonctionnement

Cette stratégie de surveillance ne se limite pas a la simple mesure d'une amplitude ; elle

repose sur une chaine de traitement de I'information rigoureuse, qui peut étre résumée par :

L'acquisition _de données : Des capteurs (généralement des accélérométres

piézoélectriques) transforment les vibrations mécaniques en signaux ¢lectriques. Ces
capteurs sont placés stratégiquement sur les paliers ou les carters, 1a ou la transmission des

efforts dynamiques est la plus directe.

Le traitement du signal : Le signal brut (temporel) est souvent converti via une

Transformée de Fourier Rapide (FFT) dans le domaine fréquentiel. Cela permet d'isoler
chaque composante vibratoire et de lier des fréquences spécifiques a des défauts types
(exp: un pic a la fréquence de rotation indique souvent un balourd, tandis que des pics a

hautes fréquences signalent une dégradation des roulements).

Le suivi des indicateurs (Trending) : La maintenance prédictive compare les

valeurs mesurées (comme la valeur efficace RMS) a des seuils d'alerte définis par des
normes internationales (telle que 1'ISO 10816). L'évolution de ces indicateurs dans le temps

permet de prédire la "durée de vie résiduelle” de 1'équipement.
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Le diagnostic et l'intervention : En identifiant précisément l'origine du défaut

(désalignement, cavitation, instabilit¢é aérodynamique), I'équipe de maintenance peut
planifier une intervention ciblée. Cela évite les arréts de production non programmés et

réduit les colts en ne remplacant que les picces réellement endommagées [1].

1.14 Méthodes de lutte contre les vibrations
1.14.1 Modification des propriétés structurelles

Cette approche consiste a modifier la dynamique du systéme pour écarter les fréquences

propres du systéme des fréquences d'excitation du systéme :

Augmentation de la raideur : L'ajout de nervures ou de renforts structuraux permet

d'accroitre la rigidité globale du systéeme. Cette modification mécanique entraine une
élévation des fréquences propres de la structure, permettant ainsi de les écarter des plages

de fréquences d'excitation.

Modification de la masse : L'allegement structurel par percage (trous d'évidement)

ou par la création de structures alvéolaires modifie la répartition massique. Cette méthode
offre un levier supplémentaire pour ajuster les fréquences propres sans nécessairement

augmenter I'encombrement de la piéce.
1.14.2 Amortissement vibratoire

C'est-a-dire la dissipation de I'énergie mécanique sous forme de chaleur pour réduire

I'amplitude des oscillations :

Emploi de matériaux amortissants : L'utilisation de matériaux polymeéres ou de

composites a haut pouvoir d'amortissement structural permet de maximiser la dissipation
d'énergie interne. Ces matériaux transforment I'énergie meécanique des vibrations en

chaleur, réduisant ainsi efficacement I'amplitude des oscillations.

Amortisseurs dynamiques : L'ajout de systemes auxiliaires de dissipation vise a

absorber I'énergie cinétique lors des régimes de résonance. Ces dispositifs externes agissent
comme des puits d'énergie, protégeant les composants sensibles des sollicitations cycliques

extrémes.

22



Chapitre I : Etat de l'art sur l'analyse vibratoire

1.14.3 Isolation vibratoire

Cette stratégie repose sur la rupture des ponts phoniques et vibratoires entre la source

d'excitation et la structure réceptrice. On distingue deux approches principales :

« Isolation passive ou active : L'installation de supports résilients (plots
antivibratoires ou silentblocs) permet de découpler mécaniquement les composants. Ce
procédé vise a filtrer et a limiter la transmission des efforts dynamiques vers le carter et
les fondations, réduisant ainsi la signature vibratoire globale du systeme.

D’ou:
Rupture des ponts : Action de couper le contact rigide entre deux pieces pour stopper le

trajet des vibrations.

Transmissibilité : Pourcentage de la vibration qui traverse l'isolant pour atteindre le

support.

Découplage mécanique : Séparation dynamique permettant a la machine de bouger sans

faire vibrer sa base.

I.15 Optimisation de forme

Intégration des Structures Internes : par mise en place des géométries spécifiques,

telle que la structure en nid d'abeilles (structure anti résonance).

Optimisation géométrigue : par modification de la répartition de matiere afin de

déplacer les fréquences propres et réduire la masse de la structure.

Validation par simulation : Recours a l'analyse modale a l'aide de logiciels de

Simulation pour évaluer l'efficacité de ces changements de forme avant les phases de

fabrication.

1.16 Conclusion
Ce premier chapitre a permis de poser les fondements théoriques essentiels de
l'analyse vibratoire, en soulignant que tout systéme mécanique posséde un comportement
dynamique intrinséque, indissociable de ses propriétés physiques. Nous avons établi que la
vibration ne doit pas étre pergue comme une simple nuisance, mais comme un indicateur

précis de I'état de santé d'une structure. A travers I'étude des paramétres de fréquence et
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d'amplitude — notamment la valeur efficace (RMS) —, il ressort que la maitrise de la
résonance demeure le défi majeur pour garantir la fiabilité¢ des systémes et prévenir leur

défaillance prématurée par fatigue ou usure.

L'analyse des diverses sources d'excitation, qu'elles soient li¢es a des défauts de
montage tels que le désalignement ou a des forces internes comme le balourd, met en
évidence la nécessité impérieuse d'agir sur les propriétés structurelles du systéme. A cet
¢gard, les méthodes de gestion explorées, telles que le décalage des fréquences propres par
ajustement de la raideur et de la masse, I'amortissement vibratoire ou l'isolation passive via
la rupture des ponts phoniques, constituent l'arsenal technique indispensable a I'ingénieur.
Pour notre projet de fin d'études, cette synthése constitue le socle méthodologique
nécessaire pour passer de la théorie a la pratique ; elle justifie pleinement notre démarche
d'optimisation structurelle visant a concevoir des composants capables de résister aux

sollicitations dynamiques tout en évitant rigoureusement les plages de fréquences critiques.
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I1.1 Introduction

Afin d’appliquer les principes de I’analyse vibratoire a un systéme mécanique réel, notre
choix s’est porté sur un ventilateur centrifuge. Ce type de machine tournante est largement
utilisé¢ dans de nombreux secteurs industriels, notamment dans les systéemes de ventilation, de
climatisation et de transport d’air. En raison de la présence d’éléments rotatifs tels que la roue,
I’arbre et les roulements, le ventilateur centrifuge est particuliérement sensible a différents
défauts mécaniques tels que le balourd, le désalignement ou I'usure des roulements. Ces
caractéristiques en font un systéme pertinent pour 1’étude des vibrations et I’identification des

signatures vibratoires associ¢es aux défauts de fonctionnement.

I1.2 Ventilateur centrifuge

Le ventilateur centrifuge, basé sur un principe de fonctionnement similaire a celui de la
pompe centrifuge, est un dispositif mécanique destiné au déplacement de 1’air. Celui-ci pénetre
axialement par I’ceil central de la roue, puis est accéléré et expulsé radialement vers la périphérie
sous I’effet de la force centrifuge. Selon la configuration du systéme, le ventilateur peut étre
utilis¢ en mode soufflage, comme dans les appareils de séchage, ou en mode aspiration,
notamment pour I’extraction de I’air vicié dans les environnements industriels tels que les mines

(Voir la figure II-1) [10].

Figure I1-1 : Ventilateur centrifuge [11]

I1.3 Types de ventilateur centrifuge
I1.3.1 Ventilateur Centrifuge a Entrainement par Courroie

Ce modele se compose d'une volute renforcée par des profilés métalliques pour assurer

une rigidité structurelle face aux contraintes vibratoires et aérodynamiques. Le mouvement
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rotatif est transmis du moteur electrique a la turbine via un arbre de transmission monté sur des
paliers a roulements, ce qui permet une flexibilité opérationnelle par I'ajustement du rapport de
transmission. Ce type de ventilateur est particulierement concu pour des applications
industrielles de moyenne a haute pression, nécessitant un débit d'air constant et une robustesse

accrue du chassis support (Voir la figure I1-2).

Figure 11-2 : Ventilateur Centrifuge a Entrainement par Courroie [12]

I1.3.2 Ventilateur centrifuge a pales inclinées vers ’avant

Ce type de ventilateur possede un grand nombre de pales courtes orientées dans le sens
de rotation. Cette configuration permet de produire un débit d’air relativement élevé sous une
faible pression. Les ventilateurs a pales inclinées vers I’avant se caractérisent également par un
fonctionnement relativement silencieux. En raison de ces caractéristiques, ils sont largement
utilisés dans les systémes de ventilation et de climatisation, notamment dans les installations de

traitement d’air et les systémes HVAC.

I1.3.3 Ventilateur centrifuge a pales inclinées vers I’arriére

Dans ce type de ventilateur, les pales sont orientées dans le sens opposeé a la rotation.
Cette conception améliore considérablement le rendement énergétique et permet d’atteindre des
pressions plus élevées avec une consommation d’énergie réduite. Les ventilateurs a pales
inclinées vers Dl’arriere sont donc particulierement adaptés aux applications industrielles

nécessitant une grande efficacité et un fonctionnement stable.
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I1.3.4 Ventilateur centrifuge a pales radiales

Les ventilateurs a pales radiales possédent des pales droites disposées radialement par
rapport a ’axe de rotation. Cette configuration offre une grande robustesse et permet de
fonctionner efficacement dans des environnements difficiles contenant des particules solides,
de la poussiere ou des gaz chargés. Souvent utilisés dans les installations industrielles lourdes,

les systémes d’aspiration de poussieres et les procédés de transport pneumatique.

I1.4 Principe de fonctionnement d’un ventilateur centrifuge [13]
Lorsque la roue (impulseur) du ventilateur centrifuge est mise en rotation, le gaz circulant
entre les pales est soumis a la force centrifuge, ce qui lui permet d’acquérir une énergie
cinétique, appelée charge dynamique. L air est alors expulsé vers la périphérie de la roue, puis
guidé vers la sortie par la volute. La zone centrale de I'impulseur est caractérisée par une
dépression, ce qui provoque I’aspiration continue de I’air extérieur et permet ainsi au ventilateur

d’assurer I’évacuation du flux d’air.

Le moteur électrique transmet sa puissance a la roue du ventilateur par I’intermédiaire
d’un arbre. La rotation de I’'impulseur communique de I’énergie a 1’air qui, sous I’effet de la
force centrifuge, est projeté vers I’environnement extérieur par les pales. Plus le diametre de la
roue est important, plus 1’énergie transmise a 1’air est élevée, ce qui se traduit par une
augmentation de la hauteur manométrique (pression du ventilateur). En revanche, lorsque le

diamétre de 'impulseur est réduit, le débit d’air reste généralement inchangé, tandis que la

pression diminue.

Le ventilateur centrifuge est principalement constitué d’un impulseur et d’un carter. Dans
les ventilateurs de petite taille, I’'impulseur est directement monté sur 1’arbre du moteur, alors
que dans les ventilateurs de grande dimension, la liaison avec le moteur se fait au moyen d’un
accouplement ou d’une transmission par courroie. Les ventilateurs centrifuges utilisent
généralement une entrée d’air simple avec un impulseur a un seul étage. Pour les applications
nécessitant de grands débits, une double entrée d’air peut étre utilisée, avec deux impulseurs
montés dos a dos, configuration connue sous le nom de ventilateur centrifuge a double

aspiration.

L’impulseur constitue I’élément principal du ventilateur. Sa géométrie, ses dimensions, le

nombre de pales ainsi que la précision de fabrication influencent fortement les performances
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globales du systéme. Afin d’assurer un fonctionnement stable et régulier, I’'impulseur est soumis
aun équilibrage statique ou dynamique. Selon I’orientation de la sortie des pales, les impulseurs
sont classés en trois catégories : a pales inclinées vers I’avant, a pales radiales et a pales
inclinées vers I’arriére. Dans le cas des pales inclinées vers I’avant, ’extrémité de la pale est
orientée dans le sens de rotation ; pour les pales radiales, 1’orientation est radiale, avec des pales
droites ou courbées ; enfin, pour les pales inclinées vers I’arriére, ’extrémité de la pale est

orientée a I’opposé du sens de rotation (Voir la figure I1-3).

Volute
X

Turbine
Pale II Sortie d'air

Entrée dair
laterale

Figure II-3 : Principe de fonctionnement d’un ventilateur centrifuge [14]

IL.5 Caractéristique d'un ventilateur centrifuge

Le ventilateur centrifuge est caractéris€ par plusieurs parametres techniques qui
permettent d’évaluer ses performances et son comportement dans un syst¢tme de ventilation.
Ces caractéristiques sont essentielles pour le dimensionnement, I’exploitation et 1’analyse du

fonctionnement de la machine.

I1.5.1 Débit d’air (Débit volumique)
Le débit d’air représente le volume d’air déplacé par le ventilateur pendant une unité de

temps. Il est généralement exprimé en m*/s ou m*/h.

Cette caractéristique dépend principalement de la vitesse de rotation du ventilateur, de la

géomeétrie de la roue et de la configuration des pales.
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I1.5.2 Pression du ventilateur

La pression générée par le ventilateur correspond a la capacité de la machine a déplacer
I’air contre les résistances du systéme (conduits, filtres, échangeurs, etc.). Elle est généralement
exprimée en Pascal (Pa) et peut étre divisée en pression statique, pression dynamique et

pression totale.

I1.5.3 Vitesse de rotation

La vitesse de rotation du ventilateur, exprimée en tours par minute (tr/min), influence
directement le débit d’air et la pression générée. Dans certains systémes, cette vitesse peut étre
ajustée a I’aide de différents modes de transmission, notamment par courroies et poulies, afin

d’adapter les performances du ventilateur aux exigences de fonctionnement.

I1.5.4 Rendement

Le rendement représente 1’efficacit¢ avec laquelle le ventilateur convertit 1’énergie
mécanique fournie par le moteur en énergie de mouvement de I’air. Un rendement élevé permet

de réduire la consommation d’énergie et d’améliorer les performances globales du systeme.

I1.5.5 Puissance absorbée

La puissance absorbée correspond a [’énergie nécessaire au fonctionnement du
ventilateur. Elle dépend du débit d’air, de la pression développée et du rendement du ventilateur.

Cette puissance est généralement fournie par un moteur électrique.

I1.5.6 Niveau de bruit et vibrations

Comme toute machine rotative, le ventilateur centrifuge peut générer du bruit et des
vibrations durant son fonctionnement. Ces phénomenes peuvent étre causés par un déséquilibre
du rotor, un défaut d’alignement, ou encore une mauvaise tension des courroies dans le cas

d’une transmission indirecte.
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Figure 11-4 : Abaque des caractéristiques aérauliques et mécaniques du ventilateur
centrifuge [15]

Cette 1mage représente une courbe de performance aéraulique (ou abaque) pour un
ventilateur centrifuge. Cet abaque définit les caractéristiques aérauliques du ventilateur en
corrélant la pression statique au débit volumique pour des vitesses de rotation allant de 950 a
3010 tr/min. L'intérét majeur de ce graphique réside dans l'identification du point de
fonctionnement optimal et des plages de rendement maximal I, au-dela desquels les instabilités
de flux génerent des vibrations accrues. Pour I'étude vibratoire, il constitue une base de données
essentielle pour déterminer les fréquences d'excitation induites par la rotation, permettant ainsi
de calibrer précisément les structures internes antirésonance selon les conditions de service

réelles.

I1.6 Composants d’un ventilateur centrifuge

Un ventilateur centrifuge est un équipement aéraulique composé de plusieurs ¢léments
mécaniques et aérodynamiques assurant I’aspiration, 1’accélération et 1’évacuation de I’air.
Chaque composant joue un rdle déterminant dans les performances, la fiabilit¢ et le

comportement vibratoire du systéme (Voir la figure I1-5).
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Figure II-5 : Composants d’un ventilateur centrifuge [16]

I1.6.1 Roue (impulseur)

La roue constitue I’élément actif principal du ventilateur. Elle est formée d’un moyeu sur
lequel sont fixées des pales, et elle est entrainée en rotation par le moteur. Par I’effet de la force
centrifuge, la roue communique de 1’énergie cinétique a 1’air aspiré, qui est ensuite transformée
partiellement en énergie de pression. Les caractéristiques géométriques de la roue (diamétre,
largeur, nombre et orientation des pales) influencent directement le débit, la pression générée

et le rendement global du ventilateur (Voir la figure 11-6).

Figure 11-6 : Roue [17]

11.6.2 Pales

Les pales assurent le transfert d’énergie entre la roue et le fluide. Selon leur orientation,
on distingue des pales inclinées vers I’avant, radiales ou inclinées vers 1’arriere. Le choix du
type de pales conditionne les performances aérodynamiques, le niveau sonore, la stabilité de

fonctionnement ainsi que la sensibilité aux phénomenes vibratoires.
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11.6.2.1 Pales inclinées vers ’avant 18]

Les pales inclinées vers I’avant sont orientées dans le méme sens que la rotation de la
roue du ventilateur. Ce type de pale est généralement caractérisé par un grand nombre de pales
courtes et légerement courbées. Cette configuration permet de produire un débit d’air élevé
pour des pressions relativement faibles. Les ventilateurs équipés de ce type de pales sont
souvent utilisés dans les systémes de ventilation et de climatisation, notamment dans les
installations de traitement d’air, car ils offrent un fonctionnement relativement silencieux (Voir

la figure II-7).

Figure I1-7 : Pales inclinées vers I’avant [19]

11.6.2.2 Pales inclinées vers arriere [18]

Les pales inclinées vers 1’arriere sont orientées dans le sens opposé a la rotation du
ventilateur. Ce type de conception est reconnu pour son rendement énergétique €levé et sa
consommation d’énergie plus faible par rapport aux autres configurations. Les ventilateurs a
pales inclinées vers 1’arriére sont largement utilisés dans les applications industrielles ou
’efficacité énergétique et la stabilit¢ de fonctionnement sont des critéres importants (Voir la

figure II-8).

Figure I1-8 : Pales inclinées vers I’arriére [19]
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11.6.2.3 Pales radiales

Les pales radiales sont disposées de maniere droite et perpendiculaire par rapport a ’axe
de rotation. Ce type de pales est particuliérement robuste et peut fonctionner dans des conditions
difficiles, notamment lorsque I’air transporté contient de la poussicre, des particules solides ou
des gaz chargés. En raison de leur résistance mécanique ¢€levée, ces ventilateurs sont souvent

utilisés dans les installations industrielles lourdes et les systémes d’aspiration de poussiéres

[18].

Tableau II-1 : Types de roues et nombre de pales

Nombre typique de

Type de roue .

Caractéristiques principales

Pales inclinees vers I’avant [Environ 30 a 40 pales e . .
Débit éleve, pression modérée, rendement moyen

(action) fines et serrées

Pales inclinees vers Environ § a 16 pales plus g g
e o Rendement éleve, pression importante, bruit réduit
I'arriere (reaction) larges

Environ 6 a 12 pales  |Résistent aux gaz poussiéreux ou  abrasifs,

Pales radiales e
robustes applications industrielles lourdes

Le tableau des types de roues et nombre de pales est trés utile car il met en évidence la

relation directe entre la géométrie des pales et les performances du ventilateur centrifuge.

e Les roues a pales inclinées vers ’avant comportent un grand nombre de pales
fines (30 a 40). Elles favorisent un débit élevé mais au prix d’un rendement plus faible

et d’un bruit plus marqué.

e Les roues a pales inclinées vers I’arriére ont moins de pales (8 a 16), plus
larges et robustes. Elles offrent un meilleur rendement énergétique, une pression plus

importante et un fonctionnement plus silencieux.

e Les roues radiales (6 a 12 pales) privilégient la solidité et la résistance aux gaz

chargés en poussicres ou particules, mais avec un rendement inférieur
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En résumé, ce tableau illustre bien le compromis classique en turbomachines : plus de
pales = plus de débit mais moins de rendement, tandis que moins de pales = rendement
supérieur mais débit plus limité. C’est une donnée fondamentale, car elle permet de comparer
les ventilateurs centrifuges aux pompes centrifuges, ou le nombre de pales est ¢galement

optimisé pour maximiser le rendement hydraulique

I1.6.3 Carter (volute)

Le carter, généralement de forme spiralée, entoure la roue et collecte I’air expulsé
radialement. Il permet de canaliser I’écoulement vers I’orifice de sortie tout en contribuant a la
conversion de I’énergie cinétique en énergie de pression. Sa conception influe sur les pertes de

charge et I’efficacité globale du ventilateur (Voir la figure I11-9).

Figure II-9 : Carter [20]

I1.6.4 Arbre de transmission
L’arbre assure la liaison mécanique entre le moteur et la roue. Il doit présenter une rigidité
suffisante et un bon alignement afin de limiter les déformations, les contraintes mécaniques et

les vibrations excessives durant le fonctionnement.

I1.6.5 Moteur électrique

Le moteur fournit la puissance mécanique nécessaire a I’entrainement de la roue. Il peut
étre monté en entralnement direct ou relié par un systéme de transmission. Ses caractéristiques
(puissance, vitesse nominale) doivent étre adaptées aux exigences du ventilateur (Voir la figure

11-10).
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Figure II-10 : Moteur électrique [21]

I1.6.6 Systéeme de transmission

Selon la configuration, la transmission peut étre directe, par accouplement, ou indirecte,
par courroies et poulies. Dans notre étude, nous avons utilis¢ une transmission indirecte par
courroies et poulies. Ce type de transmission permet d’ajuster la vitesse de rotation du
ventilateur et d’adapter son fonctionnement aux besoins du systeme. Toutefois, un mauvais
réglage de la tension de la courroie ou un désalignement des poulies peut introduire des sources

supplémentaires de vibrations.

11.6.7 Paliers et roulements

Les paliers supportent 1’arbre en rotation et réduisent les frottements mécaniques. Leur
état conditionne fortement le comportement vibratoire et la durée de vie du ventilateur, ce qui

justifie leur surveillance dans les programmes de maintenance prédictive.

I1.6.8 Structure de support

Elle regroupe le chassis et les éléments de fixation assurant la stabilité de ’ensemble. Une
conception inadéquate de la structure peut amplifier les vibrations et favoriser I’apparition de

résonances.

I1.7 Identification des zones exposées aux vibrations dans un
ventilateur centrifuge

Dans un ventilateur centrifuge, certaines parties mécaniques sont particulierement
sensibles aux phénomeénes vibratoires en raison de leur role fonctionnel, de leur caractere

tournant ou de leur interaction avec 1’écoulement du fluide. L’identification de ces zones est
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essentielle pour le diagnostic vibratoire et la mise en place d’une maintenance conditionnelle

efficace.

I1.7.1 Roue (impulseur)

La roue, ¢lément central tournant du ventilateur centrifuge, est composée d’aubes
courbées qui accélérent et dirigent ’air radialement. En raison de sa rotation a haute vitesse et
de son interaction directe avec 1’écoulement turbulent du fluide, elle constitue le composant le
plus exposé aux sollicitations vibratoires. Cette sensibilité critique aux phénomenes
dynamiques et aérodynamiques en fait la piéce maitresse a surveiller et & optimiser lors de

I'étude de la structure.

Les principales causes de vibrations au niveau de la roue sont :

o Les déséquilibres de masse, dus a I’usure, a des dépots de poussiere ou a des
dommages sur les aubes.

e Les turbulences aérodynamiques, amplifiées en fonctionnement hors point
nominal.

e Les résonances dues a des fréquences propres des aubes proches de la
fréquence de rotation.

» Un mauvais alignement ou un jeu excessif dans les fixations des aubes.

Ces vibrations, souvent de type forcé ou auto-excitées, peuvent entrainer une fatigue des
aubes, des fissures par propagation, une perte d’efficacité aérodynamique et une accélération

de I'usure des paliers adjacents.

I1.7.2 Arbre

L’arbre transmet le couple moteur a la roue et supporte les efforts dynamiques radiaux et
axiaux. Sa géométrie allongée et sa soumission aux charges variables en font une zone critique

pour les vibrations, particulierement en flexion et en torsion.

Les principales sources de vibrations liées a I’arbre sont :

e Le désalignement avec les paliers ou le moteur, générant des vibrations a deux
fois la fréquence de rotation ;

o La flexion critique due a une vitesse de rotation dépassant la premiere fréquence
propre de flexion ;

e Les couples de torsion fluctuants transmis par des variations de charge ;

e L’usure ou le jeu dans les accouplements, amplifiant les vibrations transmises.
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Les vibrations de ’arbre se propagent a ’ensemble du systeéme, accélerent 1’usure des
roulements et paliers, et peuvent mener a des défaillances catastrophiques comme la rupture par

fatigue [22].

I1.7.3 Structure de support et la fondation

La structure de support comprend le chassis, les supports mécaniques et la fondation sur
lesquels repose le ventilateur. Elle joue un role déterminant dans le comportement vibratoire
global du systéme. Une structure insuffisamment rigide ou mal congue peut non seulement
générer des vibrations, mais aussi amplifier celles produites par les ¢léments tournants comme

la roue et I’arbre.
Les principales sources de vibrations liées a la structure de support sont :

e Le desserrage des boulons de fixation
e Une fondation mal dimensionnée ou dégradée

o Un manque de rigidité¢ du chassis, entrainant des déformations sous charge
dynamique

o L’apparition de fréquences propres de la structure proches de la fréquence de
rotation, provoquant un phénomeéne de résonance.

Les vibrations structurelles peuvent se propager a I’ensemble de la machine, fausser les
mesures vibratoires et accélérer 'usure des composants mécaniques, notamment les paliers et

les roulements

I1.7.4 Carter

Dans le cadre d’une étude vibratoire appliquée aux ventilateurs centrifuges, il est a noter
que le carter et la structure de support manifestent également des vibrations. Ces
manifestations vibratoires résultent principalement de la transmission des excitations issues de
I'écoulement aérodynamique et du comportement dynamique des ¢léments internes de la

machine [23].
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¢+ Spécifications et choix des matériaux

La caractérisation mécanique de la machine repose sur le choix rigoureux de ses
composants structuraux et tournants. D’aprés le cahier de charge, nous résumons dans le

Tableau 1.2, la répartition des matériaux utilisés.

Tableau 0-2 : Nomenclature des piéces et matériaux

(sup./inf./courbe)

Les piéces Matériaux
Carter du ventilateur Acier S235JR
(ensemble plaques,
volute)

Plaque arriére (Back Acier S235JR
Plate)

Plaque avant (Front Acier S235JR
Plate)

Bride de sortie (Outlet Acier S235JR
flange)

Plaques latérales Acier S235JR

Impeller — Webplate
(plateau arriére)

Acier AISI 1020

Impeller — Blades (10
pieces

Acier AISI 1020

Impeller — Hub / hub
plate / inlet plate

Acier AISI 1020

Arbre (shaft) @45/ Acier C45 trempé, rectifie
sections @38 / @40

Palier monoblocs (SNR :

UCP 208 x2) Fonte / acier (roulements SNR)

Mancal base / Palier
base

Acier S235JR (galvanisé)

Chassis de base (profilés
C 3x5, corniéres)

Acier S235JR (galvanisé)

Poulie @180 (menée)

Acier (acier usiné, zingué ou peint)

Poulie @350 (motrice)

Acier (acier using, zingué ou peint)

Courroies (V-belt B65,
GATES)

Caoutchouc renforcé (matiére courroie industrielle)

Capot arriere courroies
(protection)

Tole galvanisée / tble peinte

Protection moteur
(grilles / capots)

Tole galvanisee / tble peinte

Cache-arbre (shaft cover

Tole pliée (galvanisée / peinte)
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Moteur WEG 132S TOP

Corps moteur (fonte/alu) ; rotor/stator acier

Visserie / boulonnerie
(M6, M10, M12 etc.)

Acier grade 8.8, zingué

Rondelles plates / ressort
/ écrous

Acier zingué

Clavettes (DIN 6885)

Acier (acier de clé, traité

cone plates / supports

Poulie / moyeu (alésage, | Acier usiné
clavette
Plateaux cone d’entrée / | Acier S235JR / tole 4,76 mm

Bride d’aspiration /
manchettes / accessoires
(KRBA, KREA, KRBI,
etc.)

Tole galvanisée / caoutchouc (manchettes)

Protections diverses
(grilles, capots)

Tole galvanisee (peinte RAL)

Plaques d’usure / bagues
(si ATEX/3GD)

Cuivre (bagues d’usure)

Garnitures / joints (seal
rings)

EPDM /NBR / Viton / Silicone

Roulements (monoblocs
/ supports)

Roulements SNR (acier)

Poulie moteur (si fournie
séparément)

Acier usiné

Capot de protection
courroies arriére (face of
protection

Tole galvanisee / peinte

I1.8 Propriétés du ventilateur centrifuge choisis

Dans cette partie nous allons modéliser le ventilateur centrifuge, aprés collecte des

informations et cotes de ses différents composants.

Notre choix s’est porté sur le ventilateur centrifuge a entrailnement par courroie avec des
pales inclinées vers 1’arriére. Ce type de transmission mécanique est largement utilisé dans les
installations industrielles et présente plusieurs sources potentielles de vibrations, notamment au
niveau de la courroie, des poulies et du rotor, ce qui le rend particulierement intéressant pour
I’analyse et I’étude des phénomenes vibratoires. Aussi ses pales offrent un rendement
énergétique ¢levé et un fonctionnement plus stable, tout en limitant les vibrations et le bruit, ce
qui le rend particuliecrement adapté aux applications industrielles et aux études liées au

comportement dynamique des ventilateurs centrifuges.
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Le ventilateur centrifuge est un équipement largement répandu dans l'industrie. En
conditions réelles, ses composants sont soumis a des sollicitations dynamiques permanentes
provenant de sources multiples : balourd résiduel de la roue (1 x RPM), passage des aubes (N
x RPM), avec 12 pales, efforts de transmission par courroie, et perturbations du moteur
asynchrone. Ces conditions font de ce systéme un cas d'étude représentatif trés intéressant pour

une analyse vibratoire par ¢léments finis.

Les dimensions et propriétés du ventilateur centrifuge sont prises du cahier de charge cité

sur ’annexe 1.

Roue a aubes

Avec un diamétre extérieur de @ 750 mm, 12 aubes inclinées a 30°, et un flasque arriere
d'épaisseur 6,35 mm, la roue présente une géométriec complexe générant des modes propres

variés.

Arbre de transmission

D'une longueur totale de 703 mm et de diamétres étagés (@ 38 / @ 40/ @ 45 mm), l'arbre

est soumis a la flexion, la torsion et aux efforts radiaux de la courroie.

D’apres le cahier de charge. Les caractéristiques de la roue et I’arbre de transmission sont

illustrées sur la figure II-11.
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iques

tiques techni

eris

’

Caract

Désignation Ventilateur centrifuge
industriel
Réference REV 02 — usage éducatif

Vitesse nominale 1 450 tr/min
Puissance moteur 7.5 kW

Température maxi 120 °C

ROUE A AUBES (IMPELLER)

Diametre extérieur © 750 mm

Diametre intérieur @ 170 mm

Alésage central 0 38 mm (avec clavette)
Nombre d’aubes 12 aubes

Angle d’inclinaison 30°

Epaisseur des aubes 4,76 mm

Matériau AISI 1020
Equlibrage ISO 1940-1 — classe G6.3

ARBRE DE TRANSMISSION
Longucur totale 703 mm

Diametres étagés @38 /40 /45 mm

Figure II-11 : Ventilateur centrifuge industriel et ses caractéristiques techniques
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I1.9 Conception des différentes piéces du ventilateur centrifuge
sur SOLIDWORKS
Pour la modélisation des différentes pieces du ventilateur, nous avons choisis de travailler avec

le logiciel de modélisation géométrique SolidWorks.

Le logiciel SolidWorks permet de :

¢ Concevoir des objets en 3D de maniére trés précise.
e Développer des produits

e Vérifier la conception des

e Détenir une bibliothéque des fichiers 3D

e Mettre en place des mises en plan 2D

e Créer des images et animations des objets 3D

I1.9.1 Conception de la base

Pour assurer la stabilité de I'ensemble et supporter les charges dynamiques du ventilateur,

nous avons congu un chassis mécanosoudé. La modélisation a suivi les étapes suivantes :

o Création de l'esquisse de base : Nous avons débuté par une esquisse 2D

définissant 'encombrement au sol et les principaux axes verticaux, appelée squelette.

« Utilisation des éléments mécano-soudés : A l'aide de la fonction "Construction
soudée", nous avons appliqué des profilés standards (type L-angle et C-channel) sur les

segments de I'esquisse pour former la structure porteuse.

e Ajustement des intersections : Les fonctions de "Ajuster/Prolonger"
(Trim/Extend) ont été utilisées pour garantir des jonctions propres entre les différents

profilés, simulant ainsi les coupes réelles avant soudure.

« Percage des fixations : Enfin, nous avons intégré des pergages via 1" Assistant
pour le percage" (types M6 et M10) sur les membrures pour permettre le montage

ultérieur du carter et la fixation de 'ensemble au sol.

e Ces profilés sont unis par des cordons de soudure.

42



Chapitre II : Etude et modélisation d’un ventilateur centrifuge

Features | Shetch | Shoichine  Shent Metal | Wekaments | Mariip | Feaate | MAD Dimencons | SOUIDWORS Add b | MRD | SOIIDWORKS CAM | SOLIAXRIS CAM TEM

CNEFE-O-v-OR-T

& BB eleFE ¥ >

SFEICINIEES

s

“sometic
30 Views | ihuce de mouvement 1

Figure 11-12 : BASE
11.9.2 Conception du carter

1) Plaque arriére

La plaque arriére est obtenue en esquissant la forme semi-circulaire sur le plan de base
puis en réalisant une extrusion pour générer le corps principal, ensuite un percage est ajouté au
centre afin de permettre la fixation ou le passage d’un axe, ce qui donne une piece simple mais

fonctionnelle destinée a compléter I’assemblage mécanique.
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Figure 11-13 : PLAQUE ARRIERE
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Chapitre II : Etude et modélisation d’un ventilateur centrifuge

2) Plaque avant

La plaque avant est obtenue en esquissant la forme de base sur le plan choisi puis en
réalisant une extrusion pour générer le corps principal, suivi de la fonction de répétition
circulaire d’un trou de fixation de type M12, pour obtenir une série de percages régulicrement

répartis autour de I’ouverture centrale.
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Figure 11-14 : PLAQUE AVANT

3) Plaque courbe

La plaque courbe est obtenue en créant une esquisse de base sur le plan choisi et en
appliquant la fonction de tolerie Base-Flange, pour générer la forme principale, en donnant
I’épaisseur de la tole et le rayon de courbure, la fonction Etat déplié permet de visualiser et

préparer la piece pour la fabrication et la mise en plan.
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Figure I1-15 : PLAQUE COURBE

4) Bride de sortie

La bride de sortie est obtenue en esquissant un rectangle avec ouverture centrale sur le
plan de base puis en réalisant une extrusion pour former le corps principal, suivi de la répétition
linéaire d’un trou de fixation de type M 10 pour dupliquer ce trou le long des c6tés afin d’obtenir
une série de percages régulierement répartis sur le pourtour, et ’ajout de chanfreins assure la

finition et la fonctionnalité de la picce.
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Figure 11-16 : BRIDE DE SORTIE
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5) Plaque latérale supérieure

La plaque latérale supérieure en tole est obtenue en créant une esquisse de base (arc) sur
le plan choisi, ensuite la fonction de tolerie Base-Flange est utilisée pour générer la forme

principale.
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Figure 11-17 : PLAQUE LATERALE SUPERIEURE

6) Plaque latérale inférieure

La plaque latérale inférieure est obtenue de la méme maniere que la plaque supérieure

en changeant juste les cotes de I’esquisse.
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Figure I1-18 : PLAQUE LATERALE INFERIEURE
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7) Plaque latérale

La plaque latérale 550x456 est obtenue en esquissant un rectangle aux dimensions

souhaitées sur le plan de base puis en réalisant une extrusion pour générer le corps principal.
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Figure I1-19 : PLAQUE LATERALE

11.9.3 Conception de cone

1) Plaque cone 1
La plaque conique est obtenue en esquissant le profil d’un anneau tronqué sur le plan de
base puis en appliquant une révolution mince pour générer la géométrie circulaire, ensuite les

fonctions de tolerie permettent de définir les plis.
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Figure I1-20 : PLAQUE CONE 1
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2) Plaque cone 2
La plaque conique est obtenue en esquissant un profil mince d’anneau tronqué puis en

appliquant une révolution pour générer la géométrie circulaire, les fonctions de tdlerie assurent

la possibilité de dépliage.
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Figure I1-21 : PLAQUE CONE 2

3) Plaque cone 3

Méme principe que les plaques précédentes, voir figure 11-22.
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Figure 11-22 : PLAQUE CONE 3
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4) Plaque cone 4

La plaque conique 4, figure I1-23, est obtenue en réalisant une extrusion mince circulaire,
suivi de la fonction de répétition circulaire pour dupliquer un pergage de type M12 et obtenir
une série de percages régulierement répartis sur le pourtour, ce qui confére a la piece sa

géométrie fonctionnelle et symétrique.
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Figure I1-23 : PLAQUE CONE 4

5) Support de cone

Le support de cOne est obtenu en esquissant une forme triangulaire sur le plan de base puis en
réalisant une extrusion pour générer le volume principal, ensuite un chanfrein est appliqué sur 1’aréte

afin d’assurer la finition et 1’adaptation de la piéce dans I’assemblage mécanique.
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Figure I1-24 : SUPPORT DE CONE
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6) Bride d'entrée

La bride circulaire est obtenue par extrusion d’une esquisse d’un disque sur le plan de
base, ensuite des percages de fixation sont ajoutés sur le pourtour grice a une répétition

circulaire.
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Figure I1-25 : BRIDE D'ENTREE

7) Support

Méme principe que le support de cone précedent, (figure 11-26).
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Figure I1-26 : SUPPORT

11.9.4 Conception du batis-support de transmission (Base ou semelle)

La base rectangulaire, est le corps principal (semelle) sur lequel est fixé le palier et le

carter protecteur de I’arbre par des boulons sur différents percages de type M12, M10 et M6

50



Chapitre II : Etude et modélisation d’un ventilateur centrifuge

Z
=

2 @ =€

E e
>

emerTles

Figure 11-27 : BASE

I1.9.5 Conception des piéces de transmission
1) Courroie

La courroie est créée par la fonction balayage (Sweep) pour générer la boucle continue,
le matériau choisi est le polyuréthane afin d’assurer la flexibilité et la résistance, ce qui permet

d’intégrer la piece comme élément de transmission dans 1’assemblage mécanique.
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Figure 11-28 : COURROIE

2) Poulie motrice (Diameétre 180mm)

Mod¢élisée en alliage d’aluminium 1060-H14 pour réduire l'inertie, cette poulie a été
réalisée par "Bossage avec révolution" avec un profil trapézoidal, comme montré sur la figure

11-29.
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La liaison avec l'arbre est assurée par une rainure de clavette (extrudée) et un pointage

radial M10 pour le blocage axial.
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Figure I1-29 : POULIE DIAMETRE 180mm

3) Poulie réceptrice (Diametre 350mm)

La poulie réceptrice de diametre 350mm, (Figure II-30) est obtenue par révolution, suivie

d’un pergage central pour 1’alésage de I’arbre et d’un taraudage M10x1.0 sur le moyeu.

Puis d’une découpe extrudée répétée par motif circulaire pour générer les six évidements
d’allégement, enfin I’application de chanfreins et de congés sur les arétes assure la finition et

la réduction des concentrations de contraintes.
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Figure I1-30 : POULIE DIAMETRE 350mm
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4) Arbre de transmission

L’arbre mécanique est obtenu par une extrusion de base pour former le corps principal,
puis des enlevements de maticre, des taraudages et des chanfreins sont appliqués afin de créer

les différentes sections fonctionnelles.

ensBan

Figure 1I-31 : ARBRE DE TRANSMISSION

5) Rondelle

La rondelle est obtenue par extrusion de deux cercles concentriques de diamétre extérieur

65mm et diamétre intérieur 12.5mm.
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Figure I1-32 : RONDELLE
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11.9.6 Conception de la base du moteur

1) Plaque ou base du moteur

Support congu par extrusion de base rectangulaire, suivie de découpes pour créer des

lumieres oblongues et des pergages circulaires aux coins, permettant ainsi la fixation du moteur.
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Figure 11-33 : PLAQUE

2) Base de support

Cette petite piece appelée aussi block poussoir, en acier AISI 1045, est congue par
extrusion, suivie de I’ajout d’un pergage taraudé M10x1.5mm, destinée a recevoir une vis,

¢élément de fixation.
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Figure 11-34 : BASE DE SUPPORT
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I1.9.7 Conception du carter de protection de transmission

Ce carter est formé par un ensemble de pieces en tole créées par les fonctions de tolerie
(Figure II-35). Il sert a protéger la transmission par courroie de I’environnement extérieur, et
assure la sécurité de I’opérateur. Réalisé en acier AISI 1020, il comprend une face de protection
et un contour latéral, assemblés par des contraintes de coincidence simulant un montage. Des
équerres (L-brackets) permettent une fixation démontable au chassis par vis M6. En plus de
sécuriser les opérateurs, ce carter réduit la propagation du bruit et limite 1’accumulation de

poussi€res, contribuant ainsi a la stabilité et a la réduction des vibrations du systéme.
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Figure 1I-35 : CARTER DE PROTECTION DE TRANSMISSION

1) Courbe rayonnée 95
Voir figure 1I-36
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Figure I1-36 : COURBE RAYONNEE 95
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2) Courbe rayonnée 190
Voir figure 11-37

Figure I1-37 : COURBE RAYONNEE 190

3) Coté latéral de protection

La paroi latérale de protection assure la fermeture du carter en se fixant sur ses rebords

courbés, formant une enceinte sécurisée autour de la transmission.

Figure I1-38 : COTE LATERAL DE PROTECTION
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4) Face du carter

Voir figure 1I-39.
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Figure 11-39 : FACE DU CARTER

5) Couvercle de courroie arriére

Plaque métallique extrudée « rear belt cover », sa forme permet une fixation efficace et

une protection mécanique adaptée a 1’assemblage, Comme montré sur la figure 11-40.
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Figure I1-40 : COUVERCLE DE COURROIE ARRIERE
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6) Protection de 1'arbre

(Voir figure 11-41).
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Figure 11-41 : Protection de I'arbre

7) Support
La patte de fixation a été congue a partir d’une tole de base pliée en acier AISI 1020,

formant une équerre a 90°. Cette piece, comme montrer sur la figure 11-42, assure une liaison

rigide entre le carter et le chéssis, garantissant la stabilité¢ de I’ensemble face aux vibrations.
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Figure 11-42 : SUPPORT
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I1.9.8 Conception de la roue

1) Pale

La pale ou aube est créée par tole pliée, comme constaté dans la figure 11-43. Ces aubes

sont soudées sur les flasques avant et arriere de la roue.
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Figure 11-43 : PALE

2) Plaque d'admission

La figure 1I-44 montre la plaque d’admission ou le flasque d’aspiration.

Figure 11-44 : PLAQUE D'ADMISSION

3) Flasque plein
Le flasque plein ou disque arriére de la roue est congu par extrusion et pergage, comme

montré sur la figure suivante :
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Figure 11-45 : FLASQUE PLEIN

4) Assemblage de la plaque du moyeu et moyeu

L’assemblage de la plaque de moyeu, (ou disque de liaison, nomm¢é aussi plateau dans la
simulation), avec le moyeu se réalise en extrudant d’abord un disque pour former la plaque
circulaire puis en ajoutant le pergage central et les trous de fixation répartis circulairement,
ensuite le moyeu est modélisé par deux extrusions successives pour créer le corps et

I’épaulement, suivi d’un pergage axial et d’une découpe extrudée pour la rainure de clavette.

Enfin les deux pieces sont réunies dans I’assemblage afin d’obtenir un ensemble
fonctionnel capable d’assurer la liaison et la transmission de la force de rotation (le couple)

regue du moteur directement a la roue.
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Figure 11-46 : ASSEMBLAGE DE PLAQUE DU MOYEU ET MOYEU
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I1.9.9 Assemblage du ventilateur centrifuge

Figure I1-47 : Différentes vues de I’Assemblage du Ventilateur centrifuge
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11.10 Conclusion

Ce chapitre a permis de concrétiser 1'étude théorique par une analyse technique
approfondie et une modélisation rigoureuse d'un ventilateur centrifuge a entrainement par
courroie. En tant que machine tournante omniprésente en milieu industriel, ce systeme a été
choisi pour sa configuration cinématique spécifique — incluant un rotor a pales inclinées vers
l'arriere et une transmission par poulies-courroies — qui en fait un cas d'étude idéal pour
l'analyse des sources d'excitations vibratoires. A travers la description détaillée de ses
composants et de son principe de fonctionnement, nous avons mis en relief la sensibilité de
cette architecture aux défauts mécaniques tels que le balourd ou les instabilités aérodynamiques,

consolidant ainsi la nécessité d'une approche de conception assistée par ordinateur.

L'étape de modélisation géométrique réalisée sous l'environnement SolidWorks constitue
le pivot de ce chapitre, permettant de transformer les données techniques en une maquette
numérique 3D d'une grande précision. Cette phase de conception ne représente pas une simple
représentation graphique, mais définit le socle structurel indispensable pour l'extraction des
caractéristiques de masse et de rigidité du systéme. En finalisant cette étape, nous disposons
désormais du modéle numérique nécessaire pour engager la phase suivante de notre projet de
fin d'études. Cette partic est dédiée a l'analyse modale par éléments finis de la roue du
ventilateur centrifuge, ou l'enjeu sera d'identifier ses fréquences propres afin d'évaluer
l'influence de l'optimisation structurelle basée sur I'enlévement de matiere et de vérifier que les
modifications apportées conduisent a un éloignement des fréquences naturelles par rapport aux

fréquences d'excitation en service, et a améliorer la stabilit¢ dynamique de la structure.
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CHAPITRE III
Analyse vibratoire et optimisation du
ventilateur centrifuge



Chapitre I11 : Analyse vibratoire et optimisation du ventilateur
centrifuge

I11.1 Introduction

L’analyse vibratoire occupe une place essentielle dans 1’étude et la conception des
structures mécaniques modernes. Elle permet de comprendre le comportement dynamique des
picces soumises a des sollicitations variables et d’identifier les phénoménes susceptibles
d’engendrer des vibrations excessives ou des situations de résonance. Grace au développement
des outils numériques, I’analyse vibratoire peut aujourd’hui étre intégrée dés la phase de

conception a I’aide de logiciels de simulation, tels que SolidWorks Simulation.

Ce chapitre présente les principaux concepts liés a I’analyse vibratoire, a la résonance des

structures mécaniques et aux méthodes numériques utilisées pour leur étude [43].

II1.2 Analyse vibratoire des structures mécaniques

Dans les applications industrielles, les structures mécaniques ne sont que rarement
soumises a des conditions de chargement purement statiques. Elles fonctionnent le plus souvent
sous l’effet de sollicitations dynamiques, telles que les forces variables, les excitations
périodiques ou les perturbations liées a I’environnement de fonctionnement. Ces sollicitations
engendrent des vibrations, qui constituent une réponse naturelle de la structure a son

fonctionnement réel.

L’analyse vibratoire vise a décrire et comprendre cette réponse dynamique en tenant
compte des parametres fondamentaux du systéme, notamment la masse, la rigidité,
I’amortissement et les conditions aux limites. Elle permet d’évaluer le niveau vibratoire,
d’identifier les comportements anormaux et d’anticiper les situations de fonctionnement

critiques.

L’un des objectifs majeurs de I’analyse vibratoire est d’éviter les phénoménes de
résonance, qui peuvent conduire a une amplification importante des vibrations. Par ailleurs, la
maitrise du comportement vibratoire contribue directement a I’amélioration de la durée de vie
des structures, en limitant les contraintes alternées responsables de la fatigue, et participe a

I’assurance de la fiabilité et de la sécurité des équipements industriels [43].

II1.3 Notion de résonance dans les structures mécaniques

La résonance est un phénomene dynamique fondamental qui apparait lorsque la

fréquence d’excitation appliquée a une structure est égale ou proche de I'une de ses
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fréquences propres. Dans cette situation, 1’énergie transmise au systéme est fortement
amplifiée par la réponse dynamique de la structure, ce qui se traduit par une augmentation

significative de ’amplitude des vibrations.

L’¢étude de la résonance peut étre réalisée selon deux approches complémentaires.
L’approche expérimentale repose sur des essais vibratoires et des mesures effectuées a 1’aide
de capteurs afin d’analyser le comportement réel de la structure. En parall¢le, I’approche
numérique, basée sur la simulation, permet de prédire les fréquences propres, d’identifier les
modes critiques et d’évaluer les risques de résonance dés la phase de conception. Cette dernicre
approche est particuliérement adaptée aux études préliminaires et a I’optimisation des structures

mécaniques [43].

I11.4 Méthodes numériques pour I’analyse vibratoire

L’analyse vibratoire des structures mécaniques peut étre réalisée a I’aide de différentes
approches, parmi lesquelles les méthodes numériques occupent aujourd’hui une place
centrale. Leur utilisation s’explique principalement par la complexité croissante des structures
mécaniques et par la nécessit¢ d’évaluer leur comportement dynamique des la phase de
conception. Les méthodes numériques permettent ainsi de réduire les cotts liés aux essais
expérimentaux, de raccourcir les délais de développement et de comparer plusieurs solutions

de conception sans recourir a des prototypes physiques.

Parmi ces méthodes, la méthode des éléments finis (MEF) est la plus couramment
utilisée pour 1’analyse vibratoire. Son principe consiste a discrétiser la structure mécanique en
un ensemble d’éléments simples reliés entre eux par des nceuds. Cette discrétisation permet de
modéliser le comportement dynamique de la structure et de résoudre les équations du
mouvement afin de déterminer les fréquences propres, les modes de vibration et la réponse

dynamique associée [44].

Les méthodes numériques présentent plusieurs avantages, notamment la possibilité
d’étudier des géométries complexes et d’analyser I’influence de différents paramétres tels que
le matériau, la géométrie ou les conditions aux limites. Toutefois, la fiabilité¢ des résultats
obtenus dépend fortement de la qualité du modéle numérique, du maillage et des hypothéses de
calcul. Il est donc essentiel d’adopter une démarche rigoureuse lors de la modélisation et de

I’interprétation des résultats issus de la simulation [43].
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II1.5 Présentation de SolidWorks Simulation pour I’analyse
vibratoire

La simulation constitue aujourd’hui un outil essentiel utilisé par les chercheurs et les
ingénieurs pour étudier le comportement d’un systéme mécanique sans recourir a des essais sur
un ¢lément réel. Lorsqu’elle est réalisée a 1’aide d’un ordinateur, on parle de simulation
numérique, qui permet de prédire le comportement physique d’un produit a partir de modeles
virtuels. Dans ce contexte, SolidWorks Simulation, développé par la société¢ Dassault
Systémes, représente une solution performante intégrée au logiciel de conception assistée par
ordinateur SolidWorks. Ce logiciel, basé sur le principe de la conception paramétrique, permet
de créer des modeles 2D et 3D précis a travers trois types de fichiers liés — picce, assemblage
et mise en plan — garantissant ainsi la cohérence des modifications apportées au cours du
processus de conception. SolidWorks Simulation offre un ensemble d’outils d’analyse faciles
a utiliser, permettant de tester virtuellement des modéles CAO et de prédire leur comportement
réel sous différentes sollicitations en garantissant la robustesse du produit, tout en limitant

considérablement les cotts li€s au prototypage et aux différents tests physiques [46].

Dans le cadre de I’analyse vibratoire, le module propose notamment 1’analyse modale,
I’analyse harmonique et I’étude de la réponse vibratoire, qui permettent de déterminer les
fréquences propres, d’identifier les modes de vibration et d’évaluer la réponse dynamique des

structures mécaniques.

Gréce a sa capacité a visualiser les résultats de maniére claire et intuitive, SolidWorks
Simulation facilite 1’interprétation du comportement vibratoire et constitue un outil
particulierement adapté a 1’étude, a la validation et a ’optimisation des structures mécaniques

industrielles [43].

II1.5.1 Analyse modale sous SolidWorks Simulation

L'analyse modale constitue l'outil fondamental pour I'évaluation du comportement
dynamique d'une structure en l'absence de charges externes. Sous I'environnement SolidWorks
Simulation, cette procédure permet d'extraire les propriétés intrinséques de la piece mécanique

afin d'anticiper les risques de résonance.
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111.5.1.1 Détermination des fréquences propres et des modes de vibration

L'objectif principal de cette simulation est 1'identification des fréquences propres, qui
correspondent aux fréquences de résonance naturelle de la structure. A ces fréquences
spécifiques, le systéme posséde une tendance naturelle a amplifier les oscillations. L'analyse
permet d'extraire une série de modes vibratoires, classés par ordre croissant de fréquence,
fournissant ainsi une cartographie des plages de fonctionnement critiques a éviter lors de

l'excitation par le systeme moteur ou les forces aérodynamiques [45].

111.5.1.2 Influence des conditions aux limites sur la réponse dynamique

La fidélité des résultats dépend directement de la modélisation des fixations. L'application
de déplacements imposés (encastrements, pivots ou supports élastiques) définit la raideur
globale du systéme. Une contrainte de fixation rigide augmente la fréquence propre, tandis
qu'une liaison plus flexible I'abaisse. La précision du modéle numérique repose donc sur la

capacité a reproduire l'interface réelle entre la piece étudiée et son support industriel [45].

Interprétation des formes modales pour le diagnostic structurel

La visualisation des déformées modales permet d'analyser la topologie du mouvement
pour chaque fréquence propre. Cette étape est cruciale pour localiser les zones de ventre

(déplacements maximaux) et les zones de nceud (déplacements nuls) :

Les ventres de vibration indiquent les emplacements ou la structure manque de rigidité ou

possede un exces de masse.

Les nceuds de vibration représentent les points de stabilité relative. Cette interprétation

spatiale guide directement les modifications géométriques ultérieures, notamment pour le

placement optimal des structures internes antirésonances.

I11.6 Identification des zones critiques et comportement vibratoire

L’analyse vibratoire par simulation numérique constitue une étape de diagnostic spatial
permettant d’identifier les zones critiques, c¢’est-a-dire les segments de la structure présentant
une vulnérabilité accrue sous sollicitations dynamiques. Ces régions ne se limitent pas
seulement aux zones de deplacements maximaux, mais englobent les points de forte densité

d'énergie de déformation modale. En isolant ces zones, I'ingénieur localise les régions ou les

67



Chapitre I11 : Analyse vibratoire et optimisation du ventilateur
centrifuge

cycles vibratoires répétés risquent d'amorcer des fissures par fatigue vibratoire, ce qui est crucial

pour garantir la longévité de la piece au-dela de sa simple résistance statique [46].

Le comportement vibratoire ainsi observé révéle linteraction complexe entre la
géométrie, la répartition de la masse et la raideur locale. Une zone critique, telle qu'un ventre
de vibration sur une paroi mince, signale souvent un déséquilibre entre la rigidité structurelle et
les forces d'inertie mises en jeu. L'analyse permet également d'évaluer l'influence des conditions
aux limites, en mettant en évidence comment les fixations et les interfaces de transmission
peuvent amplifier ou atténuer certains modes de flexion ou de torsion selon la fréquence

d'excitation.

Cette étape diagnostique est le pivot fondamental entre la compréhension du systeme et
la phase d’optimisation. En identifiant précisément les chemins de propagation des ondes
vibratoires les plus énergétiques, les zones critiques deviennent des points d’intervention
privilégiés, afin de guider les modifications géométriques destinées a améliorer le
comportement dynamique du systéme. Cette approche permet de modifier sélectivement la
raideur de la piéce pour décaler ses fréquences propres, assurant ainsi une stabilité optimale

tout en minimisant I'ajout de masse [44].

II1.7 Optimisation vibratoire des structures par modification
géométrique

L’optimisation vibratoire vise a améliorer le comportement dynamique des structures
mécaniques en agissant directement sur leur conception. L’objectif principal est de déplacer les
fréquences propres de la structure afin d’éviter leur coincidence avec les fréquences

d’excitation, et de réduire les amplitudes vibratoires dans les zones sensibles.

Dans la littérature, plusieurs solutions d’optimisation sont proposées, reposant
principalement sur des modifications géométriques. Parmi les approches les plus courantes
figurent 1’ajout de nervures pour augmenter la rigidité, la réalisation d’allégements controlés
pour optimiser la répartition de la masse, ainsi que I’'intégration de structures internes

destinées a modifier le comportement dynamique global de la piéce.

Ces méthodes permettent d’améliorer la stabilité vibratoire sans compromettre les

performances mécaniques ou fonctionnelles. Elles s’inscrivent dans une démarche de
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conception moderne, ou I’analyse vibratoire et 1’optimisation sont intégrées des les premicres

étapes du développement du produit [44].

I1I1.8 Bilan des connaissances et problématique de 1'étude
numérique

L'examen de I'état de I'art met en évidence que, bien que les principes fondamentaux des
vibrations mécaniques soient largement documentés, leur maitrise dans des structures
complexes comme les ventilateurs centrifuges restent un défi d'ingénierie majeur. La littérature
technique souligne que la simple conformité aux critéres de résistance statique ne garantit en
aucun cas la stabilit¢ d'une machine tournante. La résonance demeure le risque principal,
nécessitant une compréhension fine non seulement des fréquences propres, mais aussi de

l'interaction dynamique entre les composants internes et le fluide traité.

Les méthodes numériques, et particulierement l'analyse par éléments finis sous
SolidWorks Simulation, se sont imposées comme des outils indispensables pour pallier les
limites des approches analytiques traditionnelles. Cette synthése démontre que l'identification
des zones critiques — zone de forte densité d'énergie modale et de ventres de vibration —
constitue le point de départ de toute stratégie d'amélioration. Cependant, l'approche
conventionnelle consistant a augmenter massivement les épaisseurs pour rigidifier la structure

montre ses limites en termes de poids, de cott et d'inertie [46].

Sur cette base, l'optimisation géométrique de la roue du ventilateur centrifuge a été
envisagée afin d'¢loigner les fréquences propres des fréquences d'excitation tout en réduisant la

masse de la structure.

I11.9 Etude fréquentielle du ventilateur centrifuge

I11.9.1 Réalisation de I’étude fréquentielle

Nous allons réaliser une étude de simulation vibratoire de la roue du ventilateur, montrée sur la
figure III-1, en utilisant I’application SolidWorks Simulation. Du fait que la roue est le composant
principal subissant les forces centrifuges et les excitations dynamiques, nous avons choisi

d'isoler cette piéce pour obtenir une analyse plus précise de ses modes de vibration propres.

Pour cette étude, nous avons exclu les composants fixes (volute et chassis) ainsi que

I'arbre de transmission afin de nous concentrer exclusivement sur le comportement des 12 pales
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et du disque central. Nous appliquons le matériau acier AISI 1020 a I'ensemble de la piece.
Concernant les conditions aux limites, nous appliquons un déplacement imposé avancé au
niveau des faces cylindriques de l'alésage central. Ce paramétrage permet de bloquer les
translations radiale et axiale tout en autorisant la rotation, simulant ainsi fidélement le guidage sur

I'arbre moteur. Enfin, un chargement de force centrifuge a une vitesse de rotation de 1450 tr/min (vitesse

du moteur) et une analyse fréquentielle sont appliqués pour vérifier que la roue respecte une marge de

sécurité de 15 % par rapport a la fréquence d’excitation [47].

Tenlese

Figure III-1 : Roue a analyser

I11.9.2 Propriétés du matériau

Pour la réalisation de cette étude, le matériau choisi est I'acier AISI 1020 pour l'intégralité
de la roue, ce qui correspond aux standards de resistance mecanique requis pour les ventilateurs

industriels de cette catégorie [47].

Tableau III-1 : Unités utilisées

Systeme d'unités SI (MKS)
Longueur/Déplacement mm
Température Kelvin
Vitesse angulaire Rad/sec
Pression/Contrainte N/m”2
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Tableau III-2 : Propriétés de 1'acier AISI 1020

|Propriété ||Va|eur (Métrique) ||Unité |
Module d'élasticité (E) 200 GPa
|Coefficient de Poisson (v) ||0,29 || sans unité |
|Masse volumique (E) ||7900 || kg/m"3 |
Limite d'élasticité (Re) 351 MPa
|Résistance ala traction (Rm) ||420 || MPa |
|Modu|e de cisaillement (G) ||80 || GPa |
Conductivité thermique 51,9 W / (m\tK)
|Capacité thermique spécifique ||486 || J/ (kg\K) |

I11.9.3 Conditions aux limites et chargements

Afin de simuler le comportement réel de la roue centrifuge isolée, nous avons défini des

conditions aux limites et des chargements spécifiques.

+« Détermination des paramétres de fonctionnement

1) Vitesse de rotation

La vitesse de rotation de la roue est définie par le rapport de transmission entre le
moteur et I'arbre du ventilateur. En utilisant la relation fondamentale de transmission

par poulies-courroies :

N=nx® i, (111.1)

Avec :
« n : Vitesse de rotation du moteur (1450 tr/min).
« d : Diametre de la poulie motrice (180mm).
« D : Diametre de la poulie réceptrice (350mm).
« N : Vitesse finale de la roue.

N= 1450 x 22
350

N= 745.71 tr/min
2) Conversion de la vitesse angulaire

Pour les besoins des calculs de dynamique et l'introduction des données dans le
logiciel de simulation, la vitesse nominale du moteur doit étre convertie en vitesse

angulaire. On utilise la relation suivante :
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w= (111.2)

w : Vitesse angulaire en rad/s.
N : Vitesse finale de la roue en tr/min.

B 2XmX745.71
= 60
w =~ 78 rad/s

3) Détermination des fréquences de rotation Nr

Nr= ~ ... (111.3)

745.71
Nr =
60

N, =12.43 HZ

4) Détermination des fréquences de passage des pales ""BPF”

BPF = 22 ... (I1L.4)
60

AVec :
o N : Vitesse finale de la roue en tr/min.
« Z : Nombre des pales (12)

745.71x12
60

BPF = 149.142 HZ

BPF =

> Déplacements imposés (Montages)

Comme [’illustre la Figure III-2, nous avons appliqué une condition de Déplacement
imposé avancé sur face cylindrique au niveau du moyeu central de la roue. Cette condition
permet de simuler la liaison rigide avec I'arbre de transmission. Pour ce faire, nous avons annulé

les translations axiale et radiale dans le gestionnaire de « Fixture » (Montage).
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Figure I1I-2 : Application des déplacements imposés

> Conditions de chargement

Passons maintenant aux conditions de chargement pour I'analyse modale. Comme le
montre la Figure 111-3, nous appliquons une charge de Force centrifuge avec un sens de rotation
suivant les aiguilles d’une montre pour simuler les aubes courbées vers 1’arri¢re. Ce chargement
simule les effets de I'inertie sur la roue en rotation. Pour le paramétrage, nous avons sélectionné
la face cylindrique du moyeu comme référence et imposé une vitesse angulaire de 78 rad/s (ce

qui correspond a environ 745 tr/min).
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Figure I11-3 : Application du chargement de force centrifuge

Synthése des conditions :
v Fixe radial/axial 1 : Liaison rigidifiant le moyeu central.

v Force Centrifuge : Chargement d'inertie appliqué a toute la masse de la roue a
78 rad/s.

> _Maillage
Pour discrétiser le domaine d’étude, et raffiner notre étude, nous avons opté pour un
maillage basé sur la courbure, particulierement adapté a la géométrie circulaire de la roue et

a la finesse des 12 pales.

75 souipwonx Fver [dton Afichage Inserfon Outis Simwlation Fenbtre # [= =1 @ - f0UESLDASM * B e

Assemblage | Représentation schématique | Esquisse | Marquage  Evaluer | C Simulation Visualize [ Flow Simulation

s/E[R[e/@[= * @ rove Difaut <Frat
Maillage ®

merlese

\s

[T Modéle |% plion 1 1 . 1 W Sttique2 | W Statique 1 X Dynamique 2 & portir de [Fréquence 1] | % Fréquence 2 & partir de (Fréquence 1) lundsi 1 juin 2026

Figure I11I-4 : Maillage (Propriétés et résultat)
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Pour plus de précision, un contrdle de maillage local a été appliqué sur les extrémités
soudées des pales pour améliorer la précision dans les zones critiques, comme illustré sur la
figure 111-5. Les parametres retenus — taillent d’élément de 4 mm et ratio de 2 — assurent

un compromis entre fiabilité des résultats et temps de calcul raisonnable.

Amembiage  Seproveatcn whimatawe | Bouiee Magosge bwiar | Complements e Smtation Vimsatize rupection | Flow Semtation
[

e D RleSm W e Datt «Fan
Contréle de maiage )

s

a

AsRUan e

IR Moddle ™ Enude de concoption 1 | Motlon Study 1 | “'fréquence 1 Statique 2 | ¥ Statique 1 [* Dynamique 2 & partie de [Fréguonce 1] % Fréguence 23 partir de (Fréquence 1]

Figure I1I-5 : Controle de maillage sur les pales

II1.10 Résultats de I’étude fréquentielle

Apres avoir configuré les montages, les charges et le maillage, nous avons accédé aux
propriétés de 1’étude pour augmenter le nombre de modes de fréquences a 15 modes.
Finalement nous avons lancé la simulation pour extraire les premieres fréquences propres
(naturelles) de la roue. L'objectif est de visualiser les déformations critiques et de vérifier

I'absence de résonance.
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Tableau III-3 : Liste des modes propres

Fréquence No Rad/sec Hertz secondes
1 35,482 5,6472 0,17708
2 323,08 51,419 0,019448
3 327,61 52,141 0,019179
4 873,86 139,08 0,0071901
5 1307,7 208,12 0,0048049
6 1456,4 231,79 0,0043142
7 1461,2 232,56 0,0043
8 1536,9 244 61 0,0040882
9 1538,2 244,82 0,0040847
10 2467,6 392,73 0,0025463
11 2489,6 396,23 0,0025238
12 3452,3 549,45 0,00182
13 3453 549,57 0,0018196
14 3675,2 584,93 0,0017096
15 3751,3 597,04 0,0016749

> Les fréquences d’excitations a éviter

Afin d'éviter les phénomeénes de résonance, les fréquences propres de la roue
obtenues par analyse modale doivent étre suffisamment éloignées des fréquences d'excitation
générées pendant le fonctionnement du ventilateur. Une marge de sécurité de £15 % autour de
chaque frequence d'excitation a été retenue. Ainsi, aucune fréquence propre ne doit se situer a

I'intérieur des plages critiques définies dans le tableau ci-dessous :

Tableau I11-4 : Marges de séparation entre les fréquences propres et d’excitation

Marge de Sécurité + Fréquence Fréquence
d'Excitation d'Excitation
1x BPF 22.37 149.14 126.77 - 171.51
1XNr 1.86 12.43 10.57 - 14.29
2xBPF 44.74 298.28 253.54 - 343.02
2xNr 3.72 24.86 21.14 - 28.58
3xNr 5.59 37.28 32.14 - 42.43
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> ldentification des sources d'excitation

Excitation 1x : Correspond au balourd (centre de masse excentré).

Excitation 2x : Correspond au désalignement entre I'arbre et le moteur.

Excitation 3x : Liée aux instabilités des fixations ou des roulements.

Excitation BPF : Fréguence de passage des 12 pales.

I11.10.1 Interprétation des résultats

Dans le tableau I1I-5 une comparaison entre les fréquences naturelles et les zones a risque

a été établie.

Tableau III-5 : Positionnement des fréquences propres par rapport aux zones critiques

Mode Fre((ﬁlze)nce Statut Analyse de I'environnement vibratoire
1 5,65 Conforme Situé dans la Fenétre Basse, bien en dessous du 1xBPF (min 10,57
Hz).
Log¢ dans la Fenétre Haute, entre le 3XBPE (max 42,43 Hz) et le
2 142 jConforme |\ 1ok (min 126,77 Hz),
3 52,14 Conforme Egalement dans la Fenétre Haute de sécurité (entre 42,43 Hz et
126,77 Hz).
4 139,08 Résonance|[Tombe en plein milieu de la plage 1x BPF [126,77 - 171,51 Hz].
Situé dans la zone de sécurité entre le 1xBBF (max 171,51 Hz) et le
208,12 f .
S 08, Conforme ) 5 BF (min 253,54 Hz).
6 231,79 Conforme |[Egalement dans la zone de sécurité entre 1 xBBF et 2xBBF.
7 232,56 Conforme |Egalement dans la zone de sécurité entre 1 xBBF et 2xBBF.
Trés proche mais reste en sécurité, juste en dessous du 2xBBF (min
8 244,61 Conforme 253,54 Hz).
9 244,82 Conforme Reste également en sécurité juste en dessous du seuil critique de
253,54 Hz.
10a >392 Conforme Tous ces modes supérieurs se situent bien au-dela des zones
15 maximales critiques (2xBBF max 343,02 Hz).
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L'analyse des données en comparaison avec les plages des fréquences d’excitation,
montre que la majorité des modes propres sont loin des fréquences d’excitation, donc loin de la
résonance. Mais bien que ces modes de vibration garantissent la stabilité du rotor a la vitesse
nominale, l'interprétation des résultats met en évidence une réduction de la marge de sécurité
pour le mode 4, comme montré sur la figure 111-6. En effet, nous constatons que ce mode
(139,08 Hz) est positionné en plein milieu de la zone critique du 1xBPF (126,77 - 171,51 Hz).

En fonctionnement, les turbulences de l'air auraient inévitablement fait entrer la turbine en

résonance.

Une telle situation pourrait entrainer une amplification des amplitudes vibratoires,
provoquant ainsi des contraintes cycliques élevées sur la structure des pales. Par conséquent,
une attention particuliere doit étre portée a I'équilibrage dynamique de la roue pour s‘assurer
que cette fréquence critique ne soit jamais excitée durant les phases transitoires ou en cas de

variation du régime moteur.

Nom du modéle: roue
Nom de I'étude: Fréquence 1(-Défaut-)
Type de tracé: Fréquence Amplituded
Mode : 4 Valeur = 139,08 Hz
Echelle de déformation: 0431771
AMPRES
2,029¢-01
1,830e-01
- 1631e-01
_ 1,433e-01
. 1,234e-01
B 1035¢-01
5
L 8363e-02

. 6,376e-02

4,388e-02
2/400e-02
4,124¢-03

E3Déformee modale 1 4E=)

Figure I11-6 : Fréquence de la Roue - Mode 4 (régime initial)

78



Chapitre I11 : Analyse vibratoire et optimisation du ventilateur
centrifuge

I11.10.2 Diagramme de Campbell avant optimisation

Le diagramme de Campbell (ou diagramme d'interférence) est un outil graphique
essentiel en ingénierie mécanique et en dynamique des structures (notamment en
rotordynamique). Il sert a analyser le comportement vibratoire d'une machine tournante en
superposant ses fréquences propres (modes de vibration) et ses fréquences d'excitation en
fonction de la vitesse de rotation. Son objectif principal est d'identifier les risques de résonance

(voir la figure I11.7).

250

diagramme de Campbell

Vitesse critique

Excitation 1 (Hz)
Excitation 1 X BPF [Hz)
Mode 1 [Hz)

Mode 2 [Hz)

~_Résonance
L~ “\.1" —s—pdode 3 (Hz)
/ Mode & (Hz)

T

—8—ode 5 (Hz)

Fréquence(Hz)

200 400 600 745.71
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure I1I-7 : Diagramme de Campbell

Ce diagramme de Campbell permet d'identifier une vitesse critique de 745.71 tr/min, point

exact ou la ligne d'excitation 1X BPF entre en résonance avec le Mode 4 de la structure.

I11.11 Etude statique
III.11.1 Réalisation de I’étude statique

L'objectif de cette étude statique linéaire est de vérifier la résistance et la rigidité
mécanique de la roue du ventilateur centrifuge (congue en acier AISI 1020), illustrée sur la

figure 111-8, lorsqu'elle est soumise aux sollicitations de service maximales.
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Cette étude permet de cartographier les forces internes (contraintes de Von Mises) et de

s'assurer que le matériau ne subit aucune déformation plastique.

@Menn

Figure I11-8 : Roue

111.11.2 Conditions aux limites et Chargements

> Déplacements imposeés (Fixtures)

Un guidage cylindrique strict a été appliqué sur la face interne de I'alésage (moyeu
central). Les déplacements radial, axial et circonférentiel ont été bloqués pour simuler

I'encastrement de la roue sur I'arbre moteur et stabiliser mathématiquement le solveur.

» Chargements externes

1) Force centrifuge : Appliquée sur 'axe de rotation a la vitesse nominale de 1450
tr/min. Pour notre cas il suffit d’appliquer la vitesse de rotation angulaire w, et le
simulateur calcule automatiquement la force centrifuge dont ’amplitude est

donnée par I’équation IIL.5.
Fc=mxw’r ... (111.5)
w : Vitesse angulaire en rad/s

m : La masse de la pale en (kg)
T : Le rayon, c'est-a-dire la distance entre la pale et I'axe de rotation en m.

Fc=1771N
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2) Pression aérodynamique : Une pression calculée a été appliquée uniformément
sur les faces concaves (intrados) des 12 pales pour simuler la poussée de l'air en

fonctionnement.

AP = % XVEX P v (TIL6)

p : Lamasse volumique de l'air (1,2 kg/m3)

v:la vitesse de l'air
Avec :

V = Rext*Xw

v = 0.375% 78

v =29.25

Donc :
AP = 514 Pa

3) Gravité : la gravité a été intégrée afin de prendre en compte le poids propre de la
structure. Cela permet d'évaluer avec précision I'impact réel de la masse de la

roue sur les déformations initiales tel que :
0=9.81 m/s*2

» Maillage

Le domaine solide de la roue a été discrétise a l'aide d'un maillage volumique
(Solid Mesh) composé d'éléments tridimensionnels tétraédriques. L'intégration
numérique repose sur une formulation a 4 points de Gauss (Haute qualité), garantissant
des éléments quadratiques performants capables de modéliser fidelement les
déformations sans verrouillage numérique. De plus, l'utilisation d'un algorithme basé sur
la courbure (Curvature-based mesh) a permis d'optimiser le calcul en affinant
automatiquement la taille des éléments sur les géométries complexes et courbées des 12
pales, tout en conservant une taille d'élément plus large sur les surfaces planes de la
structure. En plus deux contrdles de maillage ont été appliqués, I’un sur les pales, et

’autre sur les composants restants de la roue.
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Figure I1I-9 : Controles de Maillage

Figure I1I-10 : Résultat du maillage
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111.11.3 Interprétation des résultats

Apres avoir appliqué les conditions aux limites et généré le maillage de la roue, nous
avons lancé la résolution de I'étude afin d'obtenir les résultats qui seront analysés dans la section

suivante.

1) Analyse des contraintes de VVon Mises

La figure 111-11 montre la distribution des contraintes (Von Mises) sur la roue. Les
contraintes maximales de valeur 70.67MPa, se concentrent au niveau du congé de
raccordement entre 1’aube et le flasque d’admission. C’est une zone de contraintes
classique due a la force centrifuge.

Malgré ca, cette valeur reste trés inférieure a la limite d’¢lasticité du matériau qui est
de 351.6MPa, donc la roue résiste parfaitement et travaille en toute sécurité sans aucun
risque de déformation permanente ou de rupture.

La grande majorité de la roue reste dans des niveaux de contraintes trés faibles,

inférieurs a 15MPa (zones bleues), ou la matiere y est peu sollicitée.

Figure III-11 : Contraintes Von mises

2) Analyse des déplacements

Cette cartographie (figure 111-12) représente la déformation géométrique de la roue
en fonctionnement. Le déplacement maximal, de 0.021mm, se situe a I'extrémité extérieure
des pales. Ce résultat montre que la structure posséde une grande rigidité globale et que la

roue ne bouge presque pas sous l'action des forces mécaniques et aérodynamigues.
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Nom du modéle: roue

Nom de I'étude: Statique 1(-Défaut-)

Type de tracé: Déplacement statique Déplacements1
Echelle de déformation: 500

URES (mm)
2,108e-02
1,897e-02
. 1,686e-02
. 1475e-02
. 1,265e-02

1,054e-02
L 8431e-03

| 6323¢-03
4215¢-03

~ 2,108e-03

1,000e-30

Figure 1II-12 : Déplacement

3) Analyse des déformations équivalente

Ce résultat exprime I'allongement microscopique des fibres de I'acier. La déformation
maximale se localise aux zones de jonction entre les pales et les disques. Cette valeur
confirme que le matériau reste stable et subit uniquement des micro-extensions totalement

invisibles a I'ceil nu, validant la tenue du réseau cristallin du métal.

Nom du modéle: roue

Max 1,848¢-04

Figure 11I-13 : Déformation équivalente

4) Analyse du facteur de sécurité

Le coefficient de sécurité, sur la figure I11-14, ayant une valeur de 5, est largement

supérieur au minimum requis dans les normes de l'ingénierie (entre 2 a 3 pour les turbos
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machines). Cela prouve que la roue est idéalement dimensionnée et valide totalement notre

étude statique. 1l n'y a aucun risque de plastification ou de rupture statique.

Figure I1I-14 : Facteur de sécurité

111.12 Processus d'optimisation et phases d'essais

Le développement de la roue a suivi une démarche d'ingénierie itérative, découpée en
plusieurs étapes. Nous avons commencé par appliquer de premiers changements
géométriques sur le modeéle initial afin de tester différentes configurations. Cette phase d'essais
préliminaires a permis de lancer une premiere série d'études statiques, dont les résultats bruts
sont présentés ci-dessous. C'est a partir de ces premieres données gque nous avons ensuite

développé notre étude de conception, avant d'aboutir aux deuxiemes modifications finales.

Les premiéres modifications ont concerné le flasque plein, dans lequel six évidements
hexagonaux répartis circulairement ont été réalisés. Cette optimisation par enlévement de
matiére a permis de réduire la masse de la roue tout en conservant des performances mécaniques

satisfaisantes.

Figure III-15 : Enlévement de matiére sur flasque plein
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Par la suite, six fenétres sous forme de rainures ont été créées sur le disque du moyeu,
comme illustré a la Figure 111-16. Ces modifications s'inscrivent dans la méme démarche

d'optimisation par enlevement de matiére visant a réduire davantage la masse de la roue.

NB : Les dimensions de ces évidements ont été définies de maniere approximative en tenant
compte des résultats des analyses statique et modale réalisées précédemment. lls ont ainsi été
implantés dans des zones présentant de faibles niveaux de contraintes mécaniques et de
déformations, c'est-a-dire dans les régions ou le matériau est le moins sollicité, afin de limiter

leur impact sur la résistance et le comportement dynamique de la structure.

Figure I1I-16 : Enlévement de matiere sur le disque

Aprés les changements faits précédemment, nous avons refait 1’analyse statique et
I’analyse fréquentielle, (avec les mémes conditions aux limites et maillages pour les deux
simulations), pour vérifier les nouvelles contraintes et fréquences propres, et par la suite vérifier

la rigidité de la roue aprés les allegements subits.

111.12.1 Etude statique

1) Analyse des contraintes de Von Mises

La figure 111-17 montre I'évolution des forces internes du modéle modifié. On
observe que les contraintes maximales, 67.82 MPa, restent au niveau du conge de
raccordement entre 1’aube et le flasque d’admission. Les premiers changements
apportés ont permis de mieux répartir ces forces sur I'ensemble de la structure,
maintenant les contraintes tres en dessous de ce que le matériau peut supporter, ce qui

élimine tout risque de rupture.
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Figure II1I-17 : Contraintes Von mises

2) Analyse des déplacements

Cette cartographie illustre la déformation géométrique de la roue sous charge apres
modifications. Dans ce cas aussi le déplacement maximal de 0.020mm, se situe a
I'extrémité extérieure des pales. Le déplacement étant trés petit, les modifications
effectuées confirment que la structure conserve une excellente rigidité globale, limitant les

mouvements a des valeurs microscopiques invisibles a I'eeil nu lors du fonctionnement.

Figure I11-18 : Déplacement
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3) Analyse des déformations équivalentes

Le résultat de la figure 111-19, exprime I'allongement microscopique des fibres de
I'acier apres les premiers changements. La déformation maximale reste concentrée aux

zones de jonction entre les pales et les disques.

Figure I11-19 : Déformation équivalente

4) Analyse du facteur de sécurité

Le coefficient de sécurité minimal calculé par le logiciel de 5.2, est largement
supérieur aux exigences minimales imposées par les normes de l'ingénierie. Cela valide
l'efficacité de cette premiére phase d'essais et prouve que la structure est parfaitement

dimensionnée pour résister aux sollicitations.

Figure I11I-20 : Facteur de sécurité
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111.12.2 Etude fréquentielle

L’analyse fréquentielle (modale), apres allegement de la roue, a donné de fréquences

propres pas tres €loignées des premicres fréquences initiales, comme le montre le tableau I11.6

suivant :
Tableau III-6 : Liste des modes apres enlévement de matiére

Fréquence No Rad/sec Hertz secondes
1 42,368 6,7431 0,1483
2 318,57 50,702 0,019723
3 334,28 53,203 0,018796
4 843,38 134,23 0,00745
5 1283,8 204,33 0,0048941
6 1394 221,86 0,0045074
7 1399,1 222,68 0,0044908
8 1514,7 241,06 0,0041483
9 1516,4 241,34 0,0041435
10 2473,8 393,71 0,0025399
11 2486,2 395,7 0,0025272
12 3452,6 549,5 0,0018198
13 3474,4 552,97 0,0018084
14 3675,6 584,99 0,0017094
15 3751,5 597,07 0,0016748

»  Exemples de quelques Modes vibratoires 1, 3, 6

Les figures suivantes (I111-21, 111-22 et 111-23) illustrent le comportement dynamique
de la roue selon guelques modes vibratoires, tels que les modes 1, 3 et 6. 1l reste a rappeler

que ces modes sont loin des zones critiques de résonance.

&9




Chapitre I11 : Analyse vibratoire et optimisation du ventilateur
centrifuge

,)\ I 9374¢-03

EDDeformee modale: 163

Figure I11I-21 : Analyse modale Mode 1

Nom du modéle; roue
Nom de I'étude: Fréquence 1(-Défaut-)
Type de tracé: Fréquence Amplitude13
Mode:3 Valewr = 53203Hz
Echelle de déformation: 0,1

AMPRES
2,707e-01
2436e-01
_ 2,165e-01
. 1895e-01
L 1624e-01

1,353¢-01

1,083¢-01

. 8,121e-02
5A415e-02

2,708e-02

5 )\ 2,029¢-05

(E2Deformee modale - 353

Figure I11-22 : Analyse modale Mode 3

Nom du modéle: roue

Nom de I'¢tude: Fréquence 1(-Défaut-)
Type de tracé: Fréquence Amplitude6
Mode:6 Valeur= 22186 Hz
Echelle de déformation: 0,330503

AMPRES
2,746-01
l 2471e-01
2,196e-01
_ 1,922¢-01
L 1647e-01
1,373¢-01
1,098e-01
L 8237e-02
5491e-02
2,746e-02

3,033¢-06
(E2)Déformee modale : 6(Z3)

Figure III-23 : Analyse modale Mode 6
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» Analyse fréquentielle — Mode vibratoire 4

Dans la liste des fréquences naturelles précédente, (Tableau II1.6), on constate que le
mode 4, bien que sa fréquence ait diminué légérement de 139.08 Hz a 134.23 Hz, reste
toujours dans la zone critique, trés proche de la fréquence d'excitation générée par la vitesse
de rotation de la machine. Cette configuration expose directement la structure a un
phénomene de résonance, risquant d'amplifier dangereusement les vibrations au niveau des

pales en cours de fonctionnement.

La figure I11-24 suivante montre le comportement dynamique de la roue selon son
quatrieme mode vibratoire. Ce résultat met en évidence la fréquence propre (134.23 Hz), qui
coincide avec les harmoniques de la vitesse de service. La structure se retrouve donc en
situation de résonance, ce qui confirme que les changements géométriques précédents,
(enlevement de matiere), ne suffisent pas a stabiliser dynamiquement la roue et qu'une

optimisation plus poussée est indispensable.

Figure I11I-24 : Analyse modale Mode 4

111.13 Etude de conception et d'optimisation

Dans cette partie, nous allons effectuer une étude de conception et d’optimisation, en vue
d’optimiser la masse de la roue et de 1’¢loigner de la résonance. Pour ce faire, on prendra
comme variables de conception les dimensions géométriques de la roue et le profil des pales.
Les limites imposées seront la fréquence propre du mode vibratoire 4 tiré de 1’étude
fréquentielle précédente, afin de I’¢éloigner de la zone critique, 1XBPF (126,77 - 171,51 Hz), et

d'éviter tout phénomene de résonance.
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111.13.1 Mise en place de I’étude de conception et optimisation

1. Variables de conception

Dans cette étape, nous allons attribuer plusieurs valeurs aux différentes cotes

géomeétriques de la structure (telles que les épaisseurs du disque, plateau ou support et

aubes, ainsi que I’angle de courbure des pales), afin de générer et de comparer plusieurs

scénarios d'optimisation sous SolidWorks.

Tableau II1-7 : Variables de conception

Nom Type Valeur Unités
Epaisseur aubes Intervalle avec pas Min:4.76 Max:5.76 Pas:1 mm
Epaisseur plateau Intervalle avec pas Min:10 Max:12 Pas:2 mm
Angle aubes Intervalle avec pas Min:28° Max:32° Pas:4° deg
Epai flasque arriere Intervalle avec pas Min:4.76 Max:5.76 Pas:1 mm

2. Contraintes ou limites imposées

Afin d’exclure la fréquence propre du mode 4 (134.23 Hz) de la zone de résonance

(plage 1x BPF [126,77 - 171,51 Hz]), une contrainte stricte a été¢ définie. Ce mode initial

¢étant plus proche de la borne inférieure de la zone critique, I'objectif d'optimisation est de

ramener sa fréquence en dessous du seuil de 126 Hz pour garantir une marge de sécurité

suffisante. Ce qui nous pousse a imposer une fréquence limite inférieure & 126 Hz.

Tableau III-8 : Limites imposées

Nom du . . s Nom d'étude
Condition Limites Uniteés

capteur

Fréquence 4 est inférieur a Max:126 Hz Fréquence 1
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3. Objectifs

Apres avoir défini les variables géométriques et configuré la contrainte
fréquentielle sur le mode 4, la derniére étape de 1'étude consiste a paramétrer la fonction
objective. L'objectif principal pour I’optimisation de la roue est dans ce cas la

minimisation de sa masse globale, afin d'optimiser le rapport rigidité/masse de la

structure tout en respectant strictement les critéres de non-résonance.

Tableau III-9 : Objectif

Nom

Objectif

Propriétés

Poids

Nom d'étude

Masse1

Réduire

Masse

I11.13.2 Résultats de I’étude

L’objectif principal de notre étude de conception est d'optimiser le comportement
dynamique de la roue en ajustant ses fréquences propres, tout en cherchant a réduire la masse
totale de I’assemblage. Les résultats générés par SolidWorks contiennent, d’apreés les variables
introduites, 18 scénarios d'optimisation. Chaque configuration propose ses propres valeurs de
variables, de fréquences, et de masses, qui sont présentées sous forme de tableaux et de

graphiques comparatifs afin de valider la solution technique la plus performante.

Parmi les scénarios traités nous trouvons le scénario optimum, qui est le scénario 1, qui

sera traité ultérieurement.

93




Chapitre I11 : Analyse vibratoire et optimisation du ventilateur

centrifuge

Tableau III-10 : Scénarios de I’étude de conception et optimisation

el Unités Actuel Initiale Optimale Scénario1 Scénario2
composant
Epaisseur mm 476 476 476 476 5.76
aubes
Epaisseur mm 12 12 10 10 10
plateau
Angle aubes deg 30° 30° 28° 28° 28°
Epai flasque mm 4.76 4.76 4.76 4.76 4.76
arriere
Fréquence12 Hz 134.17954 134.17954 119.71695 119.71655 120.15571
Masse g 55708.231 55708.231 54413.64501 54413.64501 57229.81236
Nom du composant Unités | Scénario3 | Scénario4 | Scénario5 | Scénario6 | Scénario7
Epaisseur aubes mm 4.76 5.76 4.76 5.76 4.76
Epaisseur plateau mm 12 12 10 10 12
Angle aubes deg 28° 28° 32° 32° 32°
Epaisseur flasque mm 4.76 476 4.76 476 476
arriere
Fréquence12 Hz 125.9897 127.38969 134.92222 136.72055 142.23242
Masse1 g 55032.41805 | 57848.5854 | 55765.27091 | 58868.6336 | 56384.04395
Nom du composant | Unités | Scénario8 | Scénario9 | Scénario10 | Scénario11 | Scénario12
Epaisseur aubes mm 5.76 4.76 5.76 4.76 5.76
Epaisseur plateau mm 12 10 10 12 12
Angle aubes deg 32° 28° 28° 28° 28°
Epaisseur flasque |y 4.76 5.76 5.76 5.76 5.76
arriere
Fréquence12 Hz 146.06421 116.92003 117.37255 123.23991 124.58346
Masse1 g 59487.40664 | 57455.90633 | 60272.07368 | 58074.67937 | 60890.84672
Nom du composant | Unités | Scénario13 | Scénario14 | Scénario15 | Scénario16 | <L_lter5/>
Epaisseur aubes mm 4,76 5.76 4,76 5.76 <SR_lter5/>
Epaisseur plateau mm 10 10 12 12
Angle aubes deg 32° 32° 32° 32°
Epaisseur flasque | 5,76 5,76 5,76 5,76
arriére
Fréquence12 Hz 132.16037 133.83715 139.65668 143.24707
Masse1 g 58807.53223 | 61910.89492 | 59426.30527 | 62529.66796
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11.13.3 Analyse et validation du scénario optimal
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L'analyse comparative des dix-huit scénarios exécutés identifie la configuration nommée
Optimale (1) comme la seule solution répondant parfaitement a l'ensemble des exigences

géométriques, statiques et dynamiques de notre étude.

En effet, cette configuration integre rigoureusement les contraintes géometriques
imposées par le cahier des charges, garantissant que les nouvelles dimensions restent dans les
plages de tolérance de fabrication admissibles et respectent I'encombrement global de la
machine. Alors que la majorité des autres scénarios échouent (marqués en rouge) en ne
respectant pas les limites de fréquences imposées, cette configuration validée par SolidWorks
ajuste de maniére idéale les parametres clés de la structure : elle réduit I'épaisseur du plateau en
I’affinant et diminue 1égérement 1’angle de rotation des aubes. Pratiquement, la diminution de
I'angle des pales de 30° a 28° reste faible et ne modifie pas significativement le principe de
fonctionnement du ventilateur. Les dimensions principales de la roue et les surfaces
d'écoulement demeurent pratiqguement inchangeées. L'impact sur les performances aérauliques

est donc considéré comme négligeable au regard du gain obtenu sur le comportement vibratoire.

Ces modifications ciblées permettent d'atteindre un double objectif crucial : d'une part,
elles déplacent les fréquences propres hors de la zone critique afin d'éliminer définitivement
tout risque de résonance sur les modes vibratoires sensibles (nouvelle fréquence du mode 4 est
devenue 119.72 Hz), et d'autre part, elles maximisent l'allegement de la structure en reduisant
significativement la masse totale de la roue (de 56217.86 g a 54413.65 @), sans compromettre
sa tenue mecanique. C'est ce compromis parfait qui en fait le meilleur scénario de notre étude

de conception.

. 56217.86 — 54413.65
Gaingg,gese = c6217 86 * 100 = 3.209%

Sur le plan quantitatif, la masse totale de la roue a été allégé de 1,80 kg, ce qui représente
un gain de masse significatif de 3,21 %. Ce résultat valide I'efficacité de notre démarche
d'optimisation par soustraction, parvenant a alléger le rotor tout en décalant avec succes la

fréquence du mode 4 en dehors de la plage de résonance.

Il convient de souligner que les modifications structurelles apportées a la roue a la suite
de l'étude d'optimisation ont été réalisées de maniére ciblée et mesurée, avec pour objectif

principal d'améliorer le comportement dynamique de la machine. Ces ajustements géométriques
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globaux sont restés suffisamment Iégers pour ne pas altérer I'encombrement général de la roue
ni restreindre la section de passage du fluide. Par conséquent, les caractéristiques d'écoulement
de l'air demeurent préserveées : I'impact de ces modifications sur le débit nominal reste tout a
fait marginal et sans incidence négative majeure. Cette approche globale a ainsi permis
d'éradiquer efficacement les risques de résonance tout en maintenant les performances

aérauliques attendues du ventilateur.

I11.14 Validation et confirmation des performances dynamiques

finales

Afin de valider rigoureusement les choix géométriques dictés par le scénario optimal et
de confirmer I'élimination définitive des risques mécaniques, nous avons réexécuté une

nouvelle étude fréquentielle compléte sur la roue modifiée.

Pour garantir la parfaite validité scientifique de cette comparaison, nous avons appliqué
exactement les mémes parameétres de simulation que ceux de I'étude initiale, a savoir les
mémes conditions de maillage, les mémes déplacements imposés (fixations) et les mémes
conditions de chargement. Cette approche standardisée est indispensable pour isoler I'impact
réel des modifications géométriques sur le comportement vibratoire de la piece. Elle permet de
prouver, de maniére visuelle et factuelle, que la fréquence propre du mode critique, notamment

la fréquence du mode 4, a été décalée avec succes hors de la zone de danger.

L'analyse fréquentielle de la configuration optimisée permet d'obtenir le nouveau spectre

des fréquences propres de la roue, synthétisé dans le tableau suivant :
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Tableau III-11 : Liste des modes optimisés

Fréequence No Rad/sec Hertz secondes
1 31,114 4,952 0,20194
2 289,45 46,067 0,021708
3 294,09 46,805 0,021365
4 752,2 119,72 0,0083531
5 1232,9 196,22 0,0050964
6 1274,5 202,84 0,0049299
7 1275,9 203,06 0,0049246
8 1433,7 228,18 0,0043825
9 1436,6 228,64 0,0043737
10 2397,8 381,62 0,0026204
11 2412 383,88 0,002605
12 3402,5 541,52 0,0018467
13 3416,8 543,8 0,0018389
14 3656,2 581,9 0,0017185
15 3733,5 594,21 0,0016829

En comparant ces résultats avec les plages critiques calculées précédemment, on constate
que non seulement la fréquence du mode 4 s’est ¢loignée de la zone de résonance, mais que

I'ensemble des autres fréquences propres se situe également hors de tout seuil critique.

La figure 111-26 présente la fréquence propre obtenue pour le mode 4 aprés optimisation.

Nom du modéle: roue
Nom de F'étude: Fréquence 1(-Défaut)
Type de tracé: Fréquence Amplituded
Mode:4 Valeur=  119,72Hz
Echelle de déformation: 0442946

AMPRES
1,829e-01
1,649¢-01

- 1469-01
. 1.28%-01
| 1,109-01
9,285¢-02
7,482¢-02
L 5680e-02
3,878¢-02
2076e-02

274303
EDDeformee modale 14 G2

Figure I11I-26 : Analyse modale Mode 4
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111.14.1 Diagramme de Campbell apreés I’optimisation

L'optimisation structurelle de la roue a permis de déplacer la vitesse de résonance
critique a 598,6 tr/min, I'¢loignant ainsi de la vitesse nominale de fonctionnement (745,71

tr/min) pour garantir la stabilit¢ dynamique globale du systéme (voir la figure I11.27).

diagramme de Campbell

{Hz)

réquance

200 400 600 a00

Vitesse de rotations (tr/min)

——Mode3 [HZ) ——Moded [Hz) ——Modes (Hz)

citation 1 {Hz) Excitation 3 [Hz) Excitation 4X (Hz) Excitation 12X BPF (Hz) ——Mode 1 [Hz) Mode 2 (Hz)

Figure I11-27 : Diagramme de Campbell apres ’optimisation

I11.15 Comparaison des performances avant et apres optimisation

Afin d'évaluer I'efficacité de I'optimisation réalisée, un tableau comparatif regroupant la
masse, la fréquence propre du mode 4, la contrainte maximale de VVon Mises et le déplacement
maximal de la roue avant et aprés optimisation est présenté ci-dessous. Cette comparaison
permet de mettre en évidence I'évolution des performances mécaniques et dynamiques de la

structure.
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centrifuge
Tableau I11-12 : Valeurs avant/apres optimisation
Paramétre Initial Optimisé Evolution
Masse (kg) 56.22 54.41 -3.21 %
Mode 4 (Hz) 139.08 119.72 -13.92 %
omax (MPa) 70.67 67.82 -4.03 %
Déplacement max (mm) 0.021 0.020 -4.76 %

IT1.16 Pertinence d'une étude dynamique harmonique

Initialement envisagée dans le cadre du protocole d'analyse globale de la roue de
ventilateur, l'exécution d'une étude dynamique harmonique s'avére, apres une analyse
approfondie des résultats de I'optimisation, non nécessaire et scientifiquement redondante.

Trois arguments majeurs soutiennent et justifient rigoureusement ce choix d'ingénierie :

« L'argument du découplage fréquentiel (Evitement de la résonance) : Le but
fondamental d'une analyse harmonique est de quantifier les amplitudes de déplacement et les
surcharges mécaniques induites lorsqu‘une structure entre en résonance continue avec sa source
d'excitation. Or, la méthodologie préventive adoptée dans ce travail a permis de résoudre le
probléme directement a la racine. Les modifications géométriques et structurelles ciblées,
dictées par le scénario optimal et validées par la seconde étude fréquentielle, ont décalé avec
succes la fréquence propre du seul mode critique 4 hors de la plage de fonctionnement nominal
du moteur. La condition physique de résonance étant ainsi éliminée, la structure se trouve

totalement découplée de sa source d'excitation vibratoire.

« L'argument de la marge de sécurité statique et tenue en fatigue : Etant donné que
I'étude statique initiale a déja démontré d'importantes marges de sécurité, avec des contraintes
maximales tres largement inférieures a la limite élastique de I'acier AISI 1020, la stabilité
structurelle et la tenue en fatigue de la roue sont d'ores et déja garanties de maniére déterministe.
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II1.17 Conclusion

Ce chapitre a montré que I’analyse vibratoire constitue un outil indispensable pour
comprendre et maitriser le comportement dynamique des structures mécaniques. La résonance,
phénomene critique, doit étre anticipée par 1’identification des fréquences propres et des zones

sensibles, afin d’assurer la fiabilité et la longévité des équipements.

Les méthodes numériques, notamment la méthode des éléments finis intégrée a
SolidWorks Simulation, offrent une approche efficace pour prédire et optimiser la réponse
vibratoire dés la phase de conception. Elles permettent de cibler les zones critiques et d’adopter
des solutions d’optimisation sélectives, telles que les modifications géométriques par

soustraction de matiére.

Ainsi, I’analyse vibratoire ne se limite pas a un diagnostic, mais constitue un véritable
levier d’innovation pour concevoir des structures plus stables, performantes et adaptées aux

exigences industrielles modernes.
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Conclusion générale

Ce travail de fin d’études a ét€ consacré a I’analyse vibratoire et 1'optimisation d’une piéce
mécanique avec SolidWorks, par I’intermédiaire de la modification de la répartition de masse
par enlevement de maticre. L'objectif fondamental de cette recherche était de mettre en ceuvre
une méthodologie numérique basée sur la méthode des ¢léments finis (MEF) afin de
diagnostiquer le comportement vibratoire de structures tournantes industrielles, de prévenir les
risques destructeurs liés au phénomene de résonance, et de proposer des solutions d’allegement
géométrique sans compromettre la rigidité. Pour valider concrétement cette démarche
d'ingénierie, notre étude s'est portée sur un systéme hautement critique : I’ensemble rotorique,
composé de la roue d'un ventilateur centrifuge industriel. Grace aux outils de modélisation CAO
et de simulation numérique intégrés a SolidWorks et SolidWorks Simulation, nous avons pu

mener une investigation rigoureuse découpée en plusieurs phases clés.

Dans un premier temps, 1'analyse statique intégrale a permis de déterminer avec précision
I'état de contrainte initial et les déformations induites par le poids propre de la structure, en
prenant conjointement en compte les sollicitations mécaniques et I'accélération de la pesanteur
(la gravité). Les niveaux de contraintes maximaux enregistrés sont restés largement inférieurs
a la limite d'élasticit¢ du matériau, validant ainsi la résistance mécanique globale de la
conception d'origine sous l'effet des charges fixes. Par la suite, I'analyse fréquentielle a constitué
une étape charniére en mettant l'accent sur la recherche des premiéres fréquences propres de la
structure. Ce diagnostic a révelé des risques réels de résonance face aux fréquences d'excitation
générées lors du régime nominal de fonctionnement, ce qui a pleinement justifié¢ la nécessité

d'une intervention géométrique corrective.

Afin de remédier a ces vulnérabilités, nous avons procédé a une étude d'optimisation
paramétrique basée sur l’enlévement de matiére. La conception d'ajours géométriques
spécifiques sur le plateau central de la roue, ainsi que le changement de I’angle d’inclinaison
de ses aubes, a permis d'atteindre un double objectif : un allégement substantiel de la masse
globale de la piece et, de maniere plus critique, un décalage fréquentiel efficace. Cette
modification structurale a garanti un découplage fréquentiel total, éloignant définitivement les
modes propres des zones d'excitation dangereuses. En somme, ce projet démontre 1'efficacité

de la simulation numérique comme outil préventif et d'aide a la décision incontournable en

102



Conclusion général

conception mécanique moderne, prouvant qu'une approche géométrique innovante permet de

concilier gain de masse et sécurité vibratoire absolue.

Initialement, la démarche de ce travail prévoyait I'intégration de structures internes anti
résonance au sein du systeéme étudié¢ afin d'en modifier le comportement dynamique, comme
mentionné dans le titre du mémoire. Cependant, 'un des objectifs fondamentaux de notre étude
réside dans I’optimisation globale de la structure, ce qui implique un compromis rigoureux entre
la performance vibratoire et la minimisation de la masse. L'analyse statique et fréquentielle
initiale a mis en évidence des zones peu sollicitées mécaniquement ainsi qu'un coefficient de
sécurité éleve.

Deés lors, plutdt que d'ajouter de la matiere, ce qui aurait alourdi la piece et augmenté
l'inertie de la roue, nous avons privilégié une approche d'optimisation topologique et
dimensionnelle par soustraction. En procédant a des enlévements de matiere ciblés et a une
diminution de certaines ctes géométriques, nous avons réussi a modifier la rigidité locale de
la roue. Cette stratégie a permis d'atteindre le double objectif fixé : déplacer efficacement les
fréquences propres pour ¢éloigner tout risque de résonance, tout en réduisant la masse de la

structure.

Bien que les objectifs initiaux aient été atteints, cette étude ouvre la voie a plusieurs
perspectives intéressantes pour prolonger ces recherches de manicére concrete. Il serait
particulierement judicieux d'étudier I’'impact d’un changement de matériau de fabrication pour
¢valuer comment d’autres propriétés mécaniques influencent les fréquences propres et
I’allégement de la structure. De plus, 1’analyse pourrait étre étendue a I’étude de la fatigue
mécanique sous l'effet des cycles répétés de rotation afin de prédire avec précision la durée de
vie de la piece optimisée. Enfin, une confrontation des résultats numériques avec des essais
expérimentaux d'analyse modale physique, réalisés a I'aide d'appareils de mesure vibratoire sur
un prototype réel, permettrait de corréler et de valider définitivement les modeles théoriques

développés sous SolidWorks.
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ANNEXE I



Dessin d'ensemble
et dessins de définition



No. ARTICLE NUMERO DE PIECE QTE
1 La base 1
2 CARTER 1
3 PALIER A SEMELLE + base 1
4 La roue 1
5 céne 1
6 Washer ISO 7091 - 12 16
7 Washer ISO 7091 - 10 20
8 Spring washer DIN 128 - A12 16
9 Spring washer DIN 128 - A10 13
10 ISO - 4034 - M12-N 16
11 ISO - 4034 - M10-N 12
12 ISO - 4034 - M6 - C 2
13 ISO - 4034 - M6 - N 10
14 Moteur base 1
15 Moteur électrique 1
16 Couvercle de courroie arriere 1
17 DIN EN 24017 - M10 x 40-C 8
18 DIN EN 24017 - M10 x 55-N 4
19 DIN EN 24017 - M6 x 20-C 4
20 Protection de l'arbre 1
21 ISO 4017 - M6 x 30-C 4
22 ISO 4017 - Mé x 12-C 4
23 Poulie réceptrice 1
24 Poulie motrice 1
25 DIN 913 - M10 x 20-C 4
2 Conception du carter de 1
protection de fransmission
27 Arber 1
29 Parallel key A10 x 8 x 32 DIN 1
6885

30

Courroie
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ANNEXE 11



CAHIER DES CHARGES TECHNIQUE
VENTILATEUR CENTRIFUGE INDUSTRIEL

1. Introduction et Contexte du Projet

1.1 Présentation du Projet

Ce cahier des charges technique est établi dans le cadre d'un Mémoire de Fin d'Etudes (PFE) en Génie Mécanique. I
définit 'ensemble des exigences fonctionnelles, dimensionnelles, matériaux, et de validation relatives a la conception,
la fabrication et I'analyse vibratoire d'un ventilateur centrifuge industriel a transmission par courroies.

Le ventilateur centrifuge est un équipement fondamental dans les systémes de ventilation industrielle. Selon la norme
UNI EN ISO 13349:2009, il s'agit d'une machine dans laquelle le fluide pénétre selon une direction axiale et est éjecté
perpendiculairement a I'axe, par effet de la force centrifuge générée par la rotation de la roue a aubes.

1.2 Objectifs du Mémoire

Ce projet vise a atteindre les objectifs académiques et techniques suivants :

* Conception compléte du ventilateur centrifuge (carter, roue, chassis, transmission)

* Modélisation CAO sous SolidWorks et génération des plans de fabrication

* Analyse vibratoire par éléments finis (FEA) : modes propres, réponse harmonique, diagramme de Campbell

* Vérification de I'absence de résonance dans la plage de fonctionnement

* Optimisation structurelle des composants critiques

* Rédaction du rapport de soutenance conformément aux exigences académiques
1.3 Domaine d'Application
Le ventilateur centrifuge objet de ce cahier des charges est destiné a des applications de ventilation industrielle
générale, dans des conditions d'environnement standard (température ambiante, air propre a faiblement chargé). I

s'inscrit dans la famille des ventilateurs a transmission par courroies, Exécution 12 selon la classification industrielle
(moteur et ventilateur montés sur le méme chassis).

Plage de performances visée (références constructeur) :

| | |
Parametre Valeur minimale Valeur maximale Unité

Débit volumique Q 0,05 120 m3/s
Pression totale pt — 25 000 Pa
Température de l'air -20 +60 °C (standard)

Fréquence réseau 50 50 Hz



2. Description Fonctionnelle du Ventilateur

2.1 Principe de Fonctionnement

Le ventilateur centrifuge aspire I'air axialement par le céne d'entrée, le soumet a I'action centrifuge de la roue a aubes,
et le refoule tangentiellement a travers la bouche de sortie du carter (volute). L'énergie est transmise depuis le moteur
électrique jusqu'a la roue a aubes par l'intermédiaire d'une transmission par courroies trapézoidales.

2.2 Forme des Ailettes — Choix Justifié

Trois typologies d'ailettes sont possibles pour une roue centrifuge. Le tableau suivant récapitule leurs caractéristiques
et justifie le choix retenu pour ce projet :

Type d'ailette Rendement Reésistance Application typique

mécanique

Négatives (courbées Air propre, gaz a particules

> Elevé Robuste " .
arriére) modérées, hautes températures
Positives (courbées Ventilation générale, contrainte

Moyen Correcte . N
avant) d'espace ou de co(t
Droites (radiales) Faible Trés robuste PR EUL I C MRS

sciure, copeaux

2.3 Configuration de la Roue et Sens de Rotation

Le ventilateur est configuré en aspiration simple (une seule roue sur l'arbre). Le sens de rotation est défini en regardant
le ventilateur du cété de la transmission (moteur). Pour ce projet, le sens horaire (RD — Right Direction) est adopté,
avec une orientation de la trappe en position RD90.

L'orientation RD90 permet d'optimiser l'intégration dans les installations industrielles tout en respectant les exigences
d'entretien (accés a la trappe d'inspection a hauteur d'homme, environ 1,20 m du sol).

2.4 Configuration d’'Entrainement — Exécution 12

L'entrailnement retenu est de type Exécution 12 : accouplement par courroies trapézoidales, moteur et ventilateur
montés sur le méme chassis de base. Cette configuration présente les avantages suivants :

* Souplesse du rapport de transmission (variation possible par changement de poulies)
* Protection du moteur contre les surcharges par glissement des courroies

* |solation vibratoire partielle entre moteur et roue

* Simplicité de maintenance et remplacement des courroies



3. Spécifications Dimensionnelles et Caractéristiques Géopétrique

1.1 3.1 Dimensions Générales d'Encombrement

Parameétre Référence plan
Longueur totale de I'assemblage = 1 580 mm Vue de face
Largeur hors tout 1340 mm Vue de dessus
Hauteur totale (axe au sol) 1012,2 mm Vue de coté
Echelle des plans 1:10 — Plan d'ensemble REV 03
Masse totale estimée ~480 kg Voir section 9

3.2 Roue a Aubes (Impeller)

La roue a aubes est le composant hydrodynamique central du ventilateur. Ses caractéristiques géomeétriques
conditionnent directement les performances aérauliques et le comportement vibratoire de I'ensemble.

Caractéristique Valeur Tolérance Norme
Diamétre extérieur (D2) @ 750 mm +1mm ISO 2768-m
Diamétre intérieur / moyeu (D1) @ 170 mm £ 0,5 mm ISO 2768-m
Alésage central de I'arbre @ 38 mm H7 +0,025/0 mm 1ISO 286-1
Nombre d'aubes 12 — Conception
Epaisseur des aubes 4,76 mm £ 0,2 mm ISO 2768-m
Angle d'inclinaison des aubes 30° —45° t2° Contréle angulaire
Epaisseur du plateau arriére 6,35 mm + 0,3 mm ISO 2768-m
Diamétre du plateau d'entrée @ 455 mm £ 1mm ISO 2768-m
Longueur du moyeu 100 mm + 0,5 mm ISO 2768-m

Note : Equilibrage dynamique obligatoire selon ISO 1940-1, Classe G6.3. Un déséquilibre résiduel excessif constitue la
principale source d'excitation vibratoire a 1x RPM.



3.3 Carter du Ventilateur (Volute)

Parameétre Valeur Unité
Diamétre d'entrée (cone d'aspiration) @ 700 mm
Diamétre de sortie (bride refoulement) @ 570 mm
Dimensions de la bride de sortie 560 x 450 mm
Rayon de volute — Grand rayon R 785 mm
Rayon de volute — Petit rayon R 465 mm
Epaisseur de paroi 4,8 (min.) mm
Jeu roue / volute recommandé 3-5 mm
Nombre de piéces assemblées (carter) @ 8 pcs

Procédé d'assemblage Soudage continu (cordon =
5 mm)

3.4 Systéme de Transmission — Arbre et Poulies
3.4.1 Arbre de transmission

Section Diamétre Longueur Role fonctionnel Tolérance

Logement de l'impeller avec

Coté roue (impeller) @ 38 mm 80 mm k6
clavette

Zone palier 1 @ 40 mm ~180 mm gggee du palier SNRUCP |\ ¢

Zone palier 2 @ 40 mm ~180 mm ;ggtee du palier SNR UCP k6

s . Logement de la poulie

Cété poulie @ 45 mm 91 mm . k6
menée

Extréemité filetée M12 x 1 — 6H — Blocage axial de la poulie 6H

Longueur totale arbre 703 mm — Entraxe paliers adapté + 0,1 mm



3.4.2 Poulies et rapport de transmission

Poulie @ nominal @ primitif Nb gorges Alésage Position
. . Arbre
Menée (ventilateur) @ 350 mm @ 337,5 mm 5 gorges B @ 38 mm .
ventilateur
_ Arbre
Motrice (moteur) @ 180 mm @ 167,5 mm 2 gorges B @ 38 mm
moteur

Rapport de transmission : i = Dmotrice / Dmenée =180 / 350 = 0,514 :1
Courroies : 2 x Type B65 (GATES) — Longueur primitive 1 651 mm. Facteur de service minimum : 1,5 (conditions
sévéres — démarrages fréquents, fonctionnement 24h/24). Rendement de transmission selon ISO 12759 : 90% (P > 5

KW).



4. Liste des Composants et Sous-Ensembles

4.1 Nomenclature Générale de I'Assemblage

\
\

o1 Carter du ventilateur 1 Acier non allié Découpe laser + pliage +
(volute) soudage
. n .
02  Chassis de base 1 Acier non alli¢ Profilés en U+ comicres
soudés
03 Cone d'entrée avec bride 1 Acier AISI 1020 Assemblage 7 piéces

Assemblage 9 composants +

04 Roue a aubes (Impeller) 1 Acier AISI 1020 .
équilibrage

05 B’ase moteur (support 1 Acier non allié Mécanosoudé

réglable)
ier +

06 ~ CallertArbre SNRUCP 1 Acier C45 /Fonte  Usiné + rectifi¢
208 x 2) ens.

o7  Pouliemenée© I80mm— Fonte GG25 Moulé + usiné
Type B

og  Poulicmotrice@350mm -, Fonte GG25 Moulé + usiné
— Type B

09 Courroies trapézoidales 2 Caoutchouc/fibres Standard catalogue
B65 GATES utchou gu

10 Capot arriere (protection 1 Tole galvanisée Tolerie + pliage
courroies)

11 Protection moteur ins Tole galvanisée 5 pieces assemblées

12 Cache-arbre 1 Tole galvanisée Tole plice



\

13 Moteur’ WEG 1325 TOP 1 — Standard catalogue
triphasé

4.2 Boulonnerie et Eléments de Fixation

Désignation B Couple de serrage
Boulon hexagonal DIN 933 M10 x 40 8.8 8 35 Nm
Boulon hexagonal DIN 933 M10 x 55 8.8 4 35 Nm
Boulon hexagonal DIN 933 M12 x 45 8.8 ;6 ¥ 60 Nm
Boulon hexagonal DIN 933 M6 x 30 8.8 4 8 Nm
Boulon hexagonal DIN 933 M6 x 20 8.8 8 8 Nm
Ecrou hexagonal ISO 4034 M10 C 12 =
Ecrou hexagonal ISO 4034 M12 C 16 —
Rondelle plate ISO 7091 @10/ 912 — 40 —
Rondelle ressort DIN 128 A10/A12 — 28 —

Vis sans téte DIN 913 M10 x 20 — 4 35 Nm

4.3 Chassis de Base — Détail Constructif

Le chassis assure le support de I'ensemble ventilateur + moteur. Il est réalisé en profilés acier assemblés par soudage.
Sa rigidité conditionne directement la réponse vibratoire globale de l'installation.

Profilé Quantité Dimensions globales

Longerons principaux ProfiéeenU—C3 x5 7 pcs Longueurs variables

Corniére L 1% x 14 x

Renforts latéraux 3/16" 48 pcs Selon plan

Dimensions hors tout — — 1000 x 1 012,2 x 431,9 mm
chassis

Trous de fixation au sol @ 6,6 mm 4 pos. Selon plan d'implantation

Trous de fixation paliers g 11 mm 8 pos. Selon plan arbre



5. Matériaux, Traitements de Surface et Tolérances

Composant

5.1 Tableau des Matériaux

Matériau

Traitement de
surface

Justification

Carter (volute)

roue

Chaéssis de base

Arbre

Poulies

Boulonnerie

CONE

Joints d'étanchéité
(arbre)

Garnitures brides

Acier non allié

AISI 1020

Acier non allié

AlSI 1020

AlS11020

AlS1 1020

AIST 1020

NBR (standard)

Mousse EPDM

EN 10025

EN 10025

EN 10025

EN 10083

EN 1561

ISO 898-1

EN 10346

Peinture époxy 2
couches

Peinture anticorrosion

Galvanisation a chaud

Rectification Ra < 0,8

um

Peinture époxy

Zingage électrolytique

Peinture RAL 5010

Bonne résistance a
la corrosion et
finition esthétique

Résistance
meécanique accrue
et homogénéité du
matériau

Protection durable
contre la corrosion

Dureté et précision
dimensionnelle

Masse modérée et
bonne usinabilité

Résistance
mécanique et
anticorrosion

Légéreté et
conformité sécurité

T° <80 °C, milieu
peu poussiéreux

T° constante <80 °C,
pics 100 °C

5.2 Tolérances Dimensionnelles Générales

Type de tolérance Norme applicable Classe retenue

Dimensions linéaires 1ISO 2768-1 Medium (m)
Tolérances géométriques ISO 2768-2 Medium (K)
Tolérances de soudure 1ISO 13920 Medium (D)
Soudures — niveau de qualité 1ISO 5817 Niveau B (élevé)



5.3 Couples de Serrage Recommandés

Filetage Grade 8.8 Grade 10.9 Remarque

Utiliser une clé

M6 8 Nm 11 Nm -
dynamomeétrique

Contréle aprés 1ére mise en

M10 35 Nm 49 Nm .
service

Serrage croisé pour les

M12 60 Nm 85 Nm brides

6. Analyse Vibratoire et Simulation par Eléments Finis (FEA)

Cette section constitue le coeur scientifique et académique du mémoire de fin d'études. Elle détaille la méthodologie
d'analyse vibratoire appliquée au ventilateur centrifuge, réalisée sous SolidWorks Simulation, dans le but de vérifier
I'absence de phénomeénes de résonance dans la plage de fonctionnement nominal.

6.1 Sources d'Excitation Vibratoire

Un ventilateur centrifuge est soumis a plusieurs sources d'excitation périodique. L'identification et la quantification de
ces excitations constituent le point de départ de toute analyse vibratoire sérieuse :

Fréquence
d'excitation

Origine physique Priorité d'étude

Source d'excitation

Déséquilibre de masse

Balourd résiduel impeller 1 x N (RPM) CRITIQUE
de la roue

Passage des aubes (BPF) 12 x N (12 aubes) Interaction roue/volute ELEVEE

Transmission par courroies Variable D’efaut de courroie, MODEREE
résonance courroie

Moteur électrique (réseau) | 50 Hz / 100 Hz Excitation MODEREE
électromagnétique

Harmoniques structurelles n x f_propre Réponse forcée des A surveiller

sous-structures

6.2 Méthodologie d'Analyse sous SolidWorks Simulation
6.2.1 Analyse Statique

Avant toute analyse dynamique, une analyse statique est réalisée sur les composants critiques pour vérifier les niveaux
de contrainte en régime permanent :

Carter : pression interne maximale, efforts de fixation sur le chassis

Chassis : charges statiques dues au poids propre de tous les équipements (~480 kg)
Arbre : flexion combinée + torsion + efforts de tension des courroies

Impeller : force centrifuge a la vitesse nominale de rotation



6.2.2 Analyse Modale (Calcul des Fréquences Propres)

L'analyse modale permet d'identifier les fréquences propres et les formes modales de chaque sous-ensemble. Elle
constitue la base de la vérification de résonance.

Parameétre de I'analyse modale Valeur / Choix retenu

Logiciel SolidWorks Simulation — Module Fréquence
Type de maillage Tétraédrique d'ordre 2 (éléments paraboliques)
Taille des éléments 5 a 10 mm selon la complexité géométrique
Nombre de modes calculés 10 premiers modes (minimum)

Conditions aux limites — Paliers Appui simple (rotule) dans les directions radiales
Conditions aux limites — Carter Encastrement aux points de fixation sur le chassis
Conditions aux limites — Chassis Encastrement aux 4 pieds de fixation au sol

Non pris en compte en analyse modale (cas

Amortissement structurel i
conservatif)

6.2.3 Critére d'Acceptation Vibratoire — Rapport de Séparation

Le critére principal de validation de I'absence de résonance est défini par le rapport entre la fréquence propre de la
structure et la fréquence d'excitation. Ce rapport doit satisfaire la condition suivante pour toutes les sources d'excitation
identifiées :

foropre | fexcitation 2 1,15  (marge de séparation minimale : 15%)

Ce critére signifie que toute fréquence propre de la structure doit étre supérieure d'au moins 15% a la fréquence de
I'excitation considérée. Cette marge de 15% garantit une séparation suffisante pour éviter tout phénoméne de
résonance, méme en tenant compte des incertitudes de modélisation et des variations de vitesse en régime transitoire.

Rapport f_propre /

Condition Statut Action requise

f_excit.

Aucune
Séparation suffisante >1,15 CONFORME modification
nécessaire

Vérification
Zone de surveillance 1,056-1,15 A SURVEILLER expérimentale
recommandée

NON Modification

Risque de résonance < 1,05 CONFORME strgcturglle
obligatoire



Reconception

Sous-résonance <1,0 CRITIQUE L
imperative

Note : Ce critere de 15% (ratio = 1,15) est plus conservateur que les pratiques courantes pour des machines tournantes
de classe industrielle. Il est justifié par les incertitudes inhérentes a la modélisation FEA et la nature académique du
projet.

6.2.4 Analyse Harmonique — Réponse en Fréquence

L'analyse harmonique compléte I'analyse modale en calculant la réponse dynamique réelle de la structure soumise aux
excitations périodiques identifiées. Elle permet d'obtenir les amplitudes de déplacement, les contraintes dynamiques et
les accélérations en fonction de la fréquence.

* Sollicitation n°1 : Force de balourd résiduel (masse excentrée simulée selon ISO 1940-1)
* Sollicitation n°2 : Force de passage des aubes (Blade Passing Force) — 12 x RPM
* Plage de fréquences balayée : 0 a 200 Hz avec pas de 0,5 Hz

* Amortissement modal : & = 2% (valeur typique pour structures soudées en acier)
6.2.5 Diagramme de Campbell

Le diagramme de Campbell représente I'évolution des fréquences propres en fonction de la vitesse d e rotation. Il permet
d'identifier visuellement les intersections entre les fréquences propres de la structure et les droites d'excitation (1x, 10x%,
etc.), appelées points de résonance potentiels.

* Axe X : Vitesse de rotation N (tr/min), de 0 a 1,5 x N_nominal

* AxeY : Fréquence (Hz)

* Droites d'excitation tracées : 1x, 2x, 5x, 10x N/60

* Lignes horizontales : fréquences propres calculées (f1, f2, {3, ...)

* Critere visuel : aucune intersection dans la plage +15% autour de N_nominal

6.3 Optimisation Structurelle
Si des fréquences propres ne satisfont pas le critére f propre / f_excitation = 1,15, une optimisation structurelle est
conduite de maniére itérative selon la méthodologie suivante :

Effet sur les fréquences
propres

Parametre modifiable

Impact sur les performances

Epaisseur des parois du carter I epaisseur — 1 rigidite — 1 Légere augmentation de masse

f_propre
Géomeétrie des raidisseurs du Raidisseurs croisés — 1 f_propre .
. Masse quasi-constante
chassis globale
Angle et épaisseur des aubes Modification de la masse rotative Impact sur I'aérodynamique
Jeu roue / volute (3—5 mm) Réduit les forces d'excitation BPF Améliore le rendement

Position et rigidité des paliers 1 rigidité palier — 1 f_propre arbre | Pas d'impact aéraulique



6.4 Critéres de Validation Vibratoire Normatifs

Norme Grandeur mesurée Seuil d'acceptation Classe / Remarque
Vitesse vibratoire RMS Classe B — Machines
ISO 10816-3 (paliers) < 4,5 mm/s RMS 15-75 KW

Vitesse vibratoire RMS (essai

1ISO 10816-3 L < 2,8 mm/s RMS Critére PFE renforcé
a vide)
1ISO 14694 Equilibrage impeller (résidu) Classe G6.3 Aprés équilibrage
L o . . Calcul détaillé en
1ISO 1940-1 Balourd résiduel admissible Selon vitesse nominale
annexe
Projet PFE Ratio séparation modale f_propre / f_excit. 21,15 Critére principal —

15% min.

7. Contréle Qualité et Tolérances Critiques

7.1 Tolérances Dimensionnelles Critiques

Composant Paramétre controlé Tolérance admissible Moyen de contréle
Diamétre intérieur @ 700 / & Pied a coulisse /
Carter +2mm . .
570 métrologie
Carter Planéité des brides de <1 mm /500 mm R’gglg + jauge
raccordement d'épaisseur
Impeller Alésage central @ 38 H7 (+0,025/0) Alésometre
Impeller Angle des aubes (30° a 45°) is 2 Rapporteur d'angle
Chassis Equerrage sur diagonales <2mm Métre ruban + calcul
Arbre Portées paliers @ 40 mm k6 (+0,018/ +0,002) Micromeétre externe
Arbre Faux-rond de I'arbre <0,02 mmTIR Comparateur + V-blocs
Arbre Rugosité zones de paliers Ra < 0,8 um Rugosimétre

Paliers Jeu axial et radial gggon fiche SNR UCP Comparateur



7.2 Controles Fonctionnels Avant Mise en Service

Controle Méthode Critére d'acceptation

Entrainement manuel puis

Rotation a vide Rotation libre, sans frottement

électrique
vaeau de vibration a Me§ure accélérométrique sur < 2.8 mm/s RMS
vide paliers

Thermometre infrarouge apres

oh < 40°C au-dessus de I'ambiante

Température des paliers

Bruit anormal Ecoute et analyse spectrale Absence de choc, frottement, sifflement

Tensiometre (méthode

Tension des courroies . .
fréquentielle)

Selon préconisation GATES B65

Serrage de la

boulonnerie Clé dynamométrique Couples section 5.3

H o,
Contréle des soudures Examen visuel 109 ./° * ISO 5817 — Niveau B
ressuage zones critiques

Machine d'équilibrage

. ISO 1940-1 — Classe G6.3
dynamique

Equilibrage impeller

8. Sécurité, Conformité et Normes Applicables

8.1 Normes et Directives Applicables

Domaine d'application Exigence principale

EN1SO 12100 Sécurité des machines — Principes généraux Analyse et réduction des risques

ISO 5801 Ventilateurs industriels — Essais de performance | Mesure débit / pression

Ventilateurs industriels — Vocabulaire et

ISO 13349 définitions Terminologie normalisée
ISO 10816-3 Evaluation vibratoire des machines tournantes Seuils vibratoires

ISO 1940-1 Equilibrage des rotors rigides — Exigences Qualité d'équilibrage G6.3
ISO 14694 Ventilateurs industriels — Equilibrage Classe et méthode

ISO 2768 Tolérances générales linéaires et géométriques Classe Medium (m/K)
ISO 5817 Soudures — Niveaux de qualité Niveau B (élevé)

Directive 2006/42/CE Directive Machines — Marquage CE Notice + déclaration conformité



8.2 Protections Mécaniques Intégrées

Equipement de protection Composant protégé Norme de référence

Capot arriére courroies (tble Transmission par courroies — risque

fermée) d'entrainement EN1SO 12100
. . Moteur — risque de contact piéces
Protection moteur (5 piéces) chaudes EN ISO 12100
Cache-arbre (tdle pliée) E,Ztéfgjllt;:;rtbre —rsque EN I1SO 12100
. e i Cobne d'entrée — risque d'aspiration
Grille d'aspiration (recommandée) EN ISO 12100

de corps étrangers

8.3 Plan de Maintenance Préventive

Elément a controler Fréquence Opération
Tension et état des courroies Mensuelle Vérification visuelle + tensiomeétre
Niveau de vibration des paliers Mensuelle Mesure accélérométrique
Graissage des roulements Selon fabricant SNR | Graisse lithium EP2
Etat des protections mécaniques = Mensuelle Inspection visuelle
Serrage de la boulonnerie Trimestrielle Clé dynamométrique
Inspection des soudures Annuelle Examen visuel + ressuage si nécessaire

Selon usure (max. 2

ans) Remplacement par paire (2 courroies)

Remplacement des courroies

En cas de vibrations

Equilibrage de l'impeller anormales

Machine d'équilibrage dynamique



9. Bilan de Masse et Caractéristiques Moteur

9.1 Masse Estimative des Composants

Composant

Carter assemblé (volute)

Chassis de base

Impeller (roue a aubes)

Arbre + paliers SNR UCP 208

Poulies (menée + motrice)

Moteur WEG 132S TOP triphasé

Protections et capots

Boulonnerie et quincaillerie

TOTAL ASSEMBLAGE

Masse estimée (kg) Remarque
~180 8 piéces soudées, épaisseur 4,8 mm
~120 Profilés U + 48 corniéres soudées

Plateau 6,35 mm + 12 aubes +

~95 moyeu

~30 Arpre C45 @40 L=703 mm + 2
paliers

~25 Fonte GG25, @180 + &350 mm

~60 Masse standard catalogue WEG

~15 Téle galvanisée + peinture

&5 Acier zingué grade 8.8

~490 kg A confirmer par pesée réelle

9.2 Caractéristiques du Moteur WEG 132S TOP

Caractéristique

Type

Norme

Fréquence réseau

Tension d'alimentation

Puissance nominale

Vitesse synchrone

Classe d'isolation

Indice de protection

Masse

Valeur

Triphasé asynchrone

WEG 132S TOP

50

400 /690

A définir selon calcul aéraulique

1 500 ou 3 000

Note : Ces valeurs sont indicatives et doivent étre confirmées par calcul détaillé des masses dans SolidWorks (propriétés
de masse des pieces) et pesée des composants réels lors de la fabrication.

Unité

Hz

V(A7)

kW

tr/min (4 ou 2 poles)

kg



10. Documentation Technique a Produire

10.1 Plans et Schémas

Document Format Statut
Plan d'ensemble (REV 03) A1 — Echelle 1:10 A établir

A3 /A4 — Echelle

Plans de détail — Carter (8 piéces) ) A établir
adaptée
Plans de détail — Impeller (9 composants) A3 /A4 A établir
Plan de détail — Arbre A3 — Echelle 1:1 A établir
Plan d'encombrement avec cotes de fixation = A2 A établir
I(;;urbe caractéristique débit / pression (Q- Ad A établir
Schéma électrique de raccordement moteur = A4 A établir
Plan de chassis avec positions de fixation A2 A établir

au sol

10.2 Rapports Techniques

Rapport Contenu principal Norme de référence

Rapport d'équilibrage dynamique Balourd résiduel mesuré, corrections
impeller effectuées

ISO 1940-1 — G6.3

Relevés de cotes critiques vs.

Rapport de contréle dimensionnel . I1ISO 2768 m/K
tolérances
, Fréquences propres, formes modales, )

Rapport d'analyse modale FEA ratio f_p/f e > 1,15 ISO 10816-3
Rapport de réponse harmonique Amplitudes, contraintes dynamiques,

) ISO 10816-3
FEA diagramme Campbell
Rapport de simulation statique Contraintes max., déformations, .

o Von Mises

FEA facteurs de sécurité

Résultats examen visuel + ressuage

s ISO 5817 — Niveau B
zones critiques

Rapport de contréle de soudures

Certificats de conformité matiere Nuances acier S235JR/ S275JR/ C45  EN 10025/ EN 10083

Mesures vibratoires, températures

paliers, bruit ISO 10816-3

Rapport d'essai a vide



Conclusion

Ce cahier des charges technique constitue le document de référence complet pour la conception, la fabrication, la
validation et la soutenance du ventilateur centrifuge industriel dans le cadre du Mémoire de Fin d'Etudes en Génie
Mécanique.

L'ensemble des spécifications — géométriques, matériaux, de fabrication et vibratoires — est défini de maniéere a
permettre une analyse rigoureuse et une soutenance structurée, centrée sur les axes scientifiques suivants :

Maitrise des sources d'excitation vibratoire (balourd, passage des aubes, courroies, réseau)
Application du critere de séparation modale : f_propre / f_excitation = 1,15 (marge de 15%)
Simulation FEA compléte sous SolidWorks : statique, modale, harmonique, diagramme de Campbell
Optimisation structurelle itérative pour satisfaire les critéres normatifs (ISO 10816-3, ISO 1940-1)
Démarche qualité conforme aux normes ISO en vigueur



