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Chapitre | : Modélisation des systemes des rotors

Introduction

Cette partie a pour but de développer les équations du mouvement afin de prévoir le
comportement dynamique d’un rotor dont le support est soumis a un mouvement quelconque

connu. Les caractéristiques de chaque élément composant du rotor sont d’abord développées.

Un modele éléments finis est développé dans le souci de traiter des systemes réels. Les les
équations du mouvement du rotor sont obtenues par ’application des équations de Lagrange
la méthode de Rayleigh-Ritz est utilisée pour mettre en place un modéle permettant de traiter des

cas simples et de mettre en eévidence des phénoménes de base.

I.1. Définition du rotor

Par définition, un rotor est un élément tournant autour d’un axe fixe. Le champ
d’application des rotors est vaste, nous les trouvons dans les satellites géostationnaires animés
d’une rotation libre, dans les machines tournantes industrielles qui constituent des structures
assez complexes a analyser. Le role principal des rotors est de transformer un mode d’énergie
selon les applications auxquelles ils sont destinés (I’aéronautique, ’industrie pétroliére, centrale
électrique et hydraulique, I’industrie électronique et pharmaceutique...etc.), ils sont souvent

composes de plusieurs trongons et soumis a des sollicitations d’origines diverses.

Les différents organes intervenant dans une machine tournante sont classés comme ci-
dessous :

e Lesarbres (éléments principaux des machines tournantes).

e Les éléments de support et de positionnement (paliers hydrauliques, paliers a
roulement, paliers magnétiques ... etc.)

e Les éléments de transmission de mouvement
e Les éléments fonctionnels (roues aubages, broches, hélices... etc.) [1]

1.2.Les éléments constituants d’un rotor

Le rotor d’une turbomachine est constitué de I’arbre, le disque, le balourd, les paliers et



L’aube.

Ceséléments sont visibles ala (Figure 1.1)

A _Palier Balourd

p /S

Disque Arbre

Figure 1.1: Description du rotor [2]

1.2.1. Disque

La roue peut &tre modélisée par un disque, il peut étre déformable ou rigide. Une roue
peut étre représentée géométriqguement sous forme cylindrique ; mais dans I’analyse dynamique,

cette forme s’aveére limitée. [2]
1.2.2. Arbre

C’est un organe qui porte les roués. Il peut étre rigide ou flexible, ces propriétés dépendent de
son matériau. L’arbre est considéré déformable dans I’analyse dynamique, cela permet de tenir
compte des effets des déformations. Géométriquement, la sectionde ’arbre peut étre constante ou
variable. L’étude en flexion devient complexe pour I’arbre a section variable du fait que le
mouvement est décrit par les équations différentielles linéaires a coefficients variables dont les

solutions sont les fonctions de Bessel. [2]



1.2.3. Palier

Le palier est aussi appelé support, il peut étre flexible (isotrope ou anisotrope) ou rigide.

Le palier constitue un systeme de dissipation ou non lorsque la flexibilité est anisotrope. [2]

1.2.4. Balourd

Le balourd est toute masse excentrée mp d’un rotor. Il est localisé en une distance d du

centre degéométrique de ’arbre comme montré a la (Figure 1.2)

ZA

S

>
Y £
Figure 1.2: Elément debalourd. [2]

1.2.5. Assemblage des pieces

Les piéces assemblées sur un arbre en rotation déplacent naturellement leurs centres de
masse. C’est le cas des turbines, moteurs ¢€lectriques, ... il est crucial de veiller sur le procédé

d’assemblage pouvant faire de deux pieces assemblées un bloc balourdé [2]

1.3. Historiquede la M.E.F:

Les bases théoriques de la M.E.F reposent d’une part sur la formation énergétique de la
mécanique des structures dont la formulation des théorémes énergétiques de 1’élasticité a été
effectuée au siecle dernier, en 1819 NAVIER définit une méthode d’étude des systéemes

hyperstatiques basée sur I’application des conditions d’équilibre et de compatibilité par MAX



WELL en 1864 et CASTIGLIANO en 1878. [5] Et d’autres part les méthodes d’approximation,
c’est au début du 20 -éme si¢cle qu’ont été acquis des résultats fondamentaux dans le domaine
des méthodes d’approximation sous I'impulsion de RITZ en 1902 et de GARLEKIN en 1915
puis en 1943 COURANT établit les bases de la M.E.F. En 1954 DENKE systématise la
méthode des forces. En fin de 1955 AGURIS présente une approche unifiée des méthodes de
déplacement et des forces, puis I’année suivante TURNER et CLOUTH publient une
présentation systématique de la méthode des déplacements, ces deux publications sont
particulierement importantes et représentent véritablement le début de la M.E.F comme
technique de calcul des structures complexes Dés lors, on laisse au développement de nouveaux
éléments tels que membranes, plaques, coques. Par ailleurs le domaine d’application de la M.E.F
limité au début a la statique linéaire s’étend maintenant a la dynamique. Cette histoire percut
incompléte si 'on omet de mentionner le développement de programmes généraux d’analyse
(encore appelés codes généraux), a partir des années 60, ce phénoméne a été particulierement
important parce qu’il a véritablement abouti a faire rentrer la M.E.F dans la pratique industrielle.
Il est certain que d’une part, la M.E.F se préte bien a la programmation sur ordinateur (les
procédures numériques peuvent étre rendues automatiques et modulaires) et que d’autre part, la
M.E.F se caractérise par son universalité et son adoptabilité au traitement des problémes les plus
divers. [3]

I.4. Technique des éléments finis appliquée a ’analyse structurale

La M.E.F dans I’analyse structurale est une technique qui se base primordialement sur
I'idée de décomposer la structure en un ensemble (ou en sous-ensemble) de différents
composants, ayant chacun un modéle géométrique avec des propriétés physiques particulieres.
Notant que la structure peut étre continue telle que les plaques, ou ayant par sa nature une forme
discrete telle que les treillis. Chaque modéle de composants de la structure est connu comme un
type spécifique d’¢élément finis. Chaque élément fini a une forme structurale bien déterminée et il
est interconnecté avec les éléments qui lui sont adjacents par des nceuds ou « Points nodaux ».
Les forces agissantes en chaque nceud sont dites « Forces nodales ». L’¢lément est sujet de

déplacements ou rotations aux nceuds, appelés « Degrés de libert¢ ». [4]



I. 5. Modélisation du rotor et équationsdu mouvement

Ce chapitre expose les éléments théoriques utilisés pour obtenir les équations du
mouvement d’un systeme en rotation. Il permet de définir aussi bien un modéle analytique
d’analyse qu’un Modeéle Eléments Finis & usage plus général.

Paliers

Balourd

Figure 1.3: Exemple de rotor

Les eléments de base des rotors sont I’arbre, les disques et les paliers. Les expressions des
énergies cinétiques sont nécessaires pour caractériser I’arbre, le disque et le balourd (figure 1.3).
L’énergie potentielle est nécessaire pour caractériser ’arbre. Le travail virtuel est calculé pour les
forces dues aux paliers. Les équations générales du rotor sont obtenues a partir des étapes
Suivantes :
% L’énergie cinétique T, I’énergic de déformation U et le travail virtuel 8W sont calculés
pour tous les éléments du systéme.

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

% Les équations de Lagrange sont utilisées pour ’obtention des équations du mouvement,
Soit:

d (oT oT ou

N (1 <i<N) représente le nombre de degrés de liberté.



q; - sont les coordonnées généralisées indépendantes.

Fq; : est le vecteur force généralisée.
I.5.1. Ledisque

Y 7
4
. e“z
Z oz R Q ¥ y
"\‘ [ \\\. e -E-Tr"':. Go
\":J YR 4, Y
.f\»é \ 0, >
W)
i0 Y
X"‘:f{____r\. L —
an/ “{yfll W
/ . ‘! I:'II u Y
I v
/ X

Figure 1.4 : Repére de référence d’un disque monté sur un arbre flexible
Le disque est supposé rigide. Seule son énergie cinétique est considérée. Soient
RO (X, Y, Z) un repére fixe et R (X, y, z) un repére tournant lié au disque (figure 1.4). Le systéme
de coordonnées x, y et z est relié au systéme de coordonnées X, Y et Z par I’intermédiaire des
angles Ox, Oy et 8z. Pour déterminer la position du disque, on effectue une rotation initiale d’un
angle @z autour de ’axe Z, puis d"un angle 8x autour du nouvel axe x, note x1, en fin d’un angle
0y autour de I’axe de rotation propre du disque Y.

Le vecteur rotation instantanée traduisant la position du repere R s’écrit :
wir, =0,Z+6,x,+0,y (1.2)
ol Z, X1 et¥ sont les vecteurs unitaires suivant les axes 0z, OX1 et 5y.
L’énergie cinétique du disque autour de son centre de masse O est calculée dans le repere

Tournant R.

Le vecteur de rotation instantanée s’exprime alors dans ce repere :

[—Bzcos 0,sin 6, + 6,cos 6 |

. @] |
Wiz, = |@y| = 0, +0,sin 6, (1.3)

z

d
I
l—@zcos 0,cos 6, + 6,sin 0y|R

6



wx, Wy et wz étant les composants du vecteur de rotation instantanée suivant x, y et z. Soient

u et w les coordonnées du centre du disque O suivant OX, OZ dans RO; la coordonnée suivant

OY restant constante.

La masse de disque md est donnée par :

mg = m(R2 - r2)hpy (1.4)
R : est le rayon extérieur

r : est le rayon intérieur

pd: est la densité volumique

h : L épaisseur

Le tenseur d’inertie est noté :

Iz, 0 0
I/O =10 Idy 0 (|5)
0 0 Iy,

Lix = laz = 74 (31 + 3R? + h?)
Iy = 52 (r? +R?)
Idx, Idy et Idz sont les moments d’inertie du disque suivant X, y et z.
L’expression générale de I’énergie cinétique du disque Td s’écrit alors :
T, = %md (uz + wz) +%(Idxaojzr + 1,02 + 1, w?) (1.6)
Cette expression peut étre simplifiée quand le disque est symétrique Idx = Idz.
Lorsque les angles gx et gz sont petits et la vitesse angulaire constante (qy = W), I’équation | .6

devient :

T, = %md (uz + Wz) +%Idx <0x + 05) + %Idy (9"2 + Zﬂezex) (1.7)

Le terme %Idyﬂz, qui est constant, n’a pas d’influence. Le dernier terme Idy Q0,0 represente
I’effet gyroscopique (Coriolis).
1.5.2. L’arbre

L’arbre est assimilé a une poutre de section circulaire et caractérisé par ses énergies cinétique

Et potentielle



1.5.2.1. L’énergie cinétique
La formulation générale de 1’énergie cinétique de I’arbre est similaire a celle développée

pour Le disque (équation 1.6). Pour un élément de longueur L, de section droite constante,

I’expression de I’énergie cinétique s’écrit :

r=3 fosa )+ () [+ ot () + () ot G-

0.l @

(1.8)

p: est la masse volumique.

Sa: est la section.

Ia: est le moment d’inertie transverse.

Ja: est le moment d’inertie polaire.

La premiére intégrale de 1’équation (1.8) correspond a I’expression de 1’énergie cinétique d’une
Poutre en flexion, la seconde a I’effet d’inertie di a la rotation et la derniére intégrale représente
L’effet gyroscopique.

1.5.2.2. L’énergie de déformation

L’énergie de déformation n’est pas affectée par le mouvement du support car elle ne
dépend Que des contraintes et donc de la dégommée de I’arbre par rapport au support. Dans ce

calcul, (En néglige les effets de cisaillement). Les notations suivantes sont utilisées (figure 1.3) :

C’est le centre géométrique de I’arbre, B (X, z) est un point typique de section, E est le module
De Young du matériau. € et ¢ représente la déformation et la contrainte, u*et w* sont les
déplacements du centre géométrique suivant les axes x et z (dans le repére mobile).

Le déplacement d’un point de la section droite s’exprime en considérant seules les déformations

dues a la flexion, les effets de cisaillement ne sont pas pris en compte.



M
= - -

Figure 1.5 : Coordonnées du centre géométrique C et d’un point arbitraire B de la section du

rotor
La déformation en flexion d’un point de I’arbre de coordonnées X et z dans R est E=E€+E&n
avec .

e Deformation linéaire:

au* a*w*
£,——xv—zay—2 (|9)
e Deformation non linéaire:
o~ 2 2
1 (ou 1 /0w
eu=3(5) +305) (1.10)

L’expression générale de I’énergie de déformation du rotor en flexion est alors :

_1 t
U= J, {&}*[oldz (1.11)
Ou est le volume de I'arbre et est la contrainte de flexion. La relation entre contraintes et
déformations est : 0=EE& donc:

E
U=:J, (e +2g2))dr

(1.12)
A cause de la symétrie de I'arbre par rapport aux axes x ety :
fV £nl£ld‘l' == 0 (|13)

Le troisieme terme de I’intégrale (1.11) représente I’effet dune force axiale et n’est pas pris en

compte dans cette étude. En utilisant (1.8) :



E (L 8% u" w2
fV Efo fS (—xa—yz—za—yz) dey (|14)

2 2
_ELop (2 (T 2 (W' Fu dw
U=:J, fs<x (6y2) +z (Oyz) +2xy 5 e |dSdy (1.15)
Par symétrie, le troisieme terme de (1.15) est nul et en introduisant les inerties de section :
I, = [ 7*dS

(1.16)
J,xzdS =0

_E (L a?u\2 w2
U=zl (’z(ay—z) +1(57) )dy
(1.17)

Pour éviter des termes périodiques, explicitement fonction du temps, il est nécessaire compte
Tenu des propriétés des paliers, d’exprimer 1’énergie de déformation en fonctionde U et W

Composantes de déplacement dans RO. Le passage de u*, w*a u, w s’écrit (figure 13) :

{u* = ucos Qt— wsin Qt
w* = usin Qt + wcos Qt

(1.18)

En remplagant u* et w* par leurs valeurs (1.18) :

_E (L o*u . %w 2 . o u z
U=z, (Iz (cos Qt 5 — sin Qtﬁ) + I (sm Qtﬁ) )dy (1.19)
2 2
_E (L -1 aZ_W .1 t')z_w o2 ud’w .
U=:J) I, <cos ‘Qt(ayz) + sin Qtﬂt(ayz) 25— cos Qtsin Ot | +
22 . - (1.20)
in-1 ¢ (¥ -1 ¢ (2w Fudw i
I <sm Ot (ayz) + cos Qt(ayZ) +2 ay% ay2 °O0S Qtsin ﬂt)
Pour un arbre symétrique ou (Ix = Iz = Ia) L’ expression de I’énergie potentielle devient :
2 2
_E L -1 in-1 du in-1 -1 o’w
U=> fo I,(cos™ Qt + sin ﬂt)( . ) + (sin™! Qt + cos™! Qt) (6y2) (1.22)
Finalement :
E (L %u 2 ?w z
U=zl ’z<(ﬁ) +(5%) ) (1.22)
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1.5.3. Paliers

Un palier comporte des caractéristiques de raideur et d’amortissements dans les deux
plans, plus des termes croisés (figure 1.6). Les forces induites par ces paliers sont dues
au déplacementde I'arbre (repére R) par rapport au support (repére Rs). Ellesne
dépendentdonc pas du mouvementdu repére Rspar rapport au repére Ro. Le travail
virtuel 8Wp des forces extérieures agissant sur 1’arbre s’écrit sous la forme :

W, = K ,udu— K,,wéu — K,,wéw — K, uéw —

(1.23)
C,uéu—C,wéu— C,,uéw
&
Figure 1.6 : Amortissement et raideur des paliers
Ou sous forme plus compacte :
6W =F du+Féw (1.24)

Ou Fu etF w sontles forces généralisées déterminées a partir des caractéristiques de

raideur et d’amortissement des paliers (figure 1.4). En utilisantles deux équations (1.22)
et (1.24) il vient:

11



P Pt W | 029

zX
Remarque:

Ces équations peuvent également étre exprimées en fonction des déplacements dansle
repére R. Ces derniéres ne fontintervenirque kxx et kzzsontobtenues a partir de
I’expression du travail virtuel suivant:

w,=-K, (u*cos Qt + w'sin Qt)(éu*cos Qt + Sw'*sin Qt) —

1.26
K,,(—u'sin Qt + w*cos Qt)(—éu’sin Qt + w*cos Qt) (1.26)

sin 2Qt

W, = - [(K.cos™* Qt)u’ + (K — K,)w'|u" - [(K,,sin"* Qt +

sin 2Qt
2

(1.27)
K,,cos ! Qt)w" +

(K — Kzz)u*] sw’
L’équation (1.27) montre que montre que si kxx # kzz la contribution des paliers ne

permet pas dans ce cas d’éliminerla variable temps des équations.
1.5.4. Le Balourd
Le balourd initial est généralementreparti de maniére continue etquelconque surle

rotor
(Figure L.7).

Figure 1.7 : Balourd
La masse reste dans un plan perpendiculaire al’axe y, sa coordonnée selon cetaxe

dansle repére Ro est donc constante.

12



oD =
u + dsin Qt

cons tante
w + dcos Qt

(1.28)

Ry
La vitesse du balourd s’écrit alors :

-

N
doD
V=—=
dt

ﬁ + dQcos Ot
0 (1.29)

w +dQsin Qtlp
L’expression de I'énergie cinétique Todu balourd :
- 2
1

T, =3m,(V°(D))
(1.30)
Introduisant (1.29) dans (1.30) :
T, =2 (u? + w? + Q2d? + 2Qudcos Qt — 20Qwdsin Qt) (1.31)
Le terme Q2d2 /2 estconstantest n’interviendra pas dans les équations. La masse du
balourd étant négligeable par rapport a la masse de rotor. L’expression de I’énergie
cinétique peut étre approximée par :
T, ~ m,Qd(ucos Qt — wsin Qt)
(1.32)
Les expressions de I'énergie cinétique, de déformation et le travail virtuel étant établies,

la dissipation due a I'amortissement interne peut étre développée via des modeles

analytiques ou élémentsfinis.

13



1.6. Exemple d’application

— T F

N

Figure 1.8 : Schématisation du modéle simple du rotor
Les données numériques communes du cas étudié sont : Exemple : données:
Disque :
Rayon intérieur R1 = 0.025 m
Rayon extérieur R2=0.15m
Epaisseur h =0.03m
Masse volumique p = 7800 kg / / m3
L1=1m
La masse et les inerties du disque sont :
M, =m(R%—R3)hp = 16.07 kg

M
Iy, =14 = 1—;(3R§ +3R% +h?) = 9.41 x 1072 kg - m?

Md 2 2 2
I, = E(R1 + R?) =0,1858 kg m
Arbre :

14



Langueur L =1,2m

Rayon de section droite R1=0.025 m

Masse volumique p = 7800kg/m?

E =200 GPa

L’aire de la section droite et le moment d’inertie sont :

S =mR?=1.96 X 103m?
mR?
1= Tl =3.066x 10" 7m*

Balourd :
Masse m;, = 10 *kg
Distance d = 0.15m

Les fonctions de déplacement sont celles du premier mode d’une poutre de Section constante, en

flexion et appuyée aux deux extrémités, soit :

By Ty
f(y) = sin i = sin 12

Les expressions générales de I’énergie cinétique T, de I’énergie de déformation U et du travail

virtuel 8W peuvent étre obtenus. L’énergie cinétique a pour expression :
T=T,+T,+T,

Ou T, T, T, sontles énergies cinétiques respectives du disque, de I’arbre, du balourd.
Tous calculs faits, on a:

T =2.25(¢g3+ 43) —0.975Q4,q, + 7.5 x 10~°Q(cos Qtq, — sin Qtq,) (1.33)
L’énergie de déformation a pour expression :

U,=17.28x10%(q% + q3) (1.34)
1.6.1. Modéle symétrique

L’application des équations de Lagrange en utilisant les expressions (1.33) et (1.34) conduit aux
équations du mouvement :

4.5¢,—0.975Q4, +3.456 X 10°q, = 0.75 X 10~°Q%sin Qt

. : 6 502 (1.35)
4.5¢4,+0.975Qq, +3.456 X 10°q, = 0.75 x 107> Q“cos Qt
Qui, sous forme générale s’écrivent :
mi, —aQq, + kq, = m,dQ?f(l,)sin Qt (1.36)

mi, + aQq, + kq, = m,dQ>*f(l,)cos Qt

15



1.6.2. Fréquences naturelles en fonction de la vitesse de rotation Diagramme de
Campbell

Le rotor est tout d’abord étudié en mouvement libre. Seule la solution de systéme (1.38)

sans second membre, est considérée :

mij, +aQq, + kq, = 0 (1.37)

Soit, sous forme matricielle :

m 0 [ql] 0 -a [ql] k 0 ql] _

[o m] i, +Q[a 0] a,) Tlo kllg,]=° (1.38)
La deuxiéme matrice, représente I’effet gyroscopique. Les deux autres matrices Sont les matrices

de masse et de raideur. Les solutions des équations sont de la forme :

q, =Q,exp (rt)
{q: = Q: exp (rt) (1. 39)

En remplacant (1.41) dans (1.42), il vient :

k+mr:? —aQr ] Q1]
= 1.4
aQr k+mr?llQ, 0 (140)

La solution simple Q1 = Q2 =0 est sans intérét et les autres solutions sont celles qui
correspondent a ’annulation du déterminant de la matrice. Le calcul du déterminant donne
I’équation caractéristique :

(k+mr?)? +a?0%r?=0

m?r*+ (2km+ a?Q*)r* + k* =0 (141)
A Tarrét (Q = 0), les racines 10 20 r et r de (4.52) sont :

120 =130 = jfwly = Fwd, = —— (1.42)
Avec j2 = -1

Et les pulsations :

Wi9 = Wao = % (1.43)

En rotation (€ # 0), les racines de (1.40) sont 1r et 2r et les pulsations Correspondantes m1etm?2.

Il vient :

202 2,2
r§=—[w§0+%<1— 142220 l:jzwi (1.44)

2202
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202 4m? w?
@, = ngo 12 (1 - J1+ azﬂgf’) (1.45)
Et:

202 2,2
T%: —[w§0+%<1+ ’1+41:2;)210 ’l =j2w% (|46)
Alors :

202 2,2
w, :\/w§0+%<1+ /1+4':2;’;°> (1.47)

A partir de (1.45) et (1.47) il est clair que :

W < Wyp = Wyp < Wy

De plus, les équations (1.44) et (1.46) montrent que r3 et r3sont des quantités négatives ; ainsi
sont des quantités imaginaires et la solution générale du mouvement reste donc limitée dans le

temps, le rotor est stable. La représentation de  en fonction de la vitesse de rotation,

w, =w,(Q)et w, = w,(Q)est le diagramme de Campbell. En général le diagramme de

Campbell represente f,et f,:

fi1=w,/2m
f2=w,/2m
En fonction de la vitesse de rotation N (tr/min) qui est reliée a Q (rad/s) par :
N =30Q/n (1.48)

Ici w et Q Sont des pulsations et f une fréquence. Dans ce qui suit les trois quantités sont
simplement appelées fréquences. Compte tenu des symboles utilisés, il est facile de savoir de

quelle unité il s’agit. Les formes modales (modes) sont examinées ensuite. La premiére équation
de (1.40) donne:
Q __aQrQ,

1

" k+mr?

(1.49)

Il est clair que les modes sont complexes (r = tjw)et leur interprétation délicate. Choisissons

I’ensemble de conditions initiales suivant, a t; = 0 :

91 = 4910

q9, =0

. 1.50
P (1.50)
q; = —wW3q49

Tous calculs faits, il vient :
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q1 = —q10C0S w,1

. 1.51
9z = q10SIn W,1 (5D
Les déplacements u et v d’un point situé a de I’origine de I’axe du rotor soit :

u(l,t) = q4,sin "Tlcos w,t = Rcos w,t (152)

1.52

u(l,t) = —q,,Sin ”Tlsin w,t = —Rsin w,t
Tel que :
R = [iZ(L,t) + WX (L1) = qysin = (1.53)
Pour notre cas le rotor est défini par les équations :
r* +(1.536 x 106+ 4.69x 1072Q%)r? +5.898 x 1011 =0 (1.54)
Les fréquences a I’arrét du rotor sont :

7
fi :ﬂ:ij7,68x105+2,347x 10-292<1— 1+w> (1.55)
2w 2w Q

=%
fa=3,

7
%\[7.68x105+2,347x 10—292<1+ /1 +654ﬂ$> (1.56)

Le diagramme de Campbell [f, = f,(N)f, = f,(N)]est présenté sur (La Figure 1.9) : et les
intersections de f, (N), f, (N)avec deux droites sont indiquées. Les points A et B correspondent
aux intersections avec la droite f = N/60 ; a ces deux points une fréquence du rotor égale la
fréquence de rotation. Les points C et D correspondent aux intersections avec la droite

f=10,5N /60 ; ces deux points correspondent a une fréquence du rotor égale a la moitié de la
fréquence de rotation. Il est intéressant d’avoir une expression générale des fréquences
correspondant aux points A, B, C, D.

La relation entre m et Q est :

w=sQ (1.57)
Ous=1enAcetB,s=0,5enCetD,les expressions 2 = jZw? et r5 = j% w3 permettent
d’¢écrire :

r=1jw = 1jsQ (1.58)
Substituent dans (1.41) on trouve :
stm?Q* — (2km+ a?Q?)s*Q* + k> =0
s2(s*m? — a®)Q* - 2kms?Q*+ k2 =0 (1:59)
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Figure 1.9 : Diagramme de Campbell pour modéle simple

Les solutions de (1.59) sont :

_ , k
@, = s(sm+a) (1.60)
_ k
Q, = soma) (1.61)
Et a partir de (1.57) on tire le fréquence o1 qui correspond aux points A(s=1) et C(s=0,5)
, k
W2 =S |soma (1.62)
Etde (1.57) ®2 qui correspond aux points B(s=1) et D(s=0,5)
k
@2 =S | oma (1.63)

Pour I’application :

en A: f; = 135,5Hz; N = 8190tr/min
en B: f, = 146,5Hz; N = 8795tr/min
en C: f; = 134,7Hz; N = 16170tr/min
enD: f, = 160,5Hz; N = 19260tr/min
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1.6.3. Réponse aux forces d’excitation

I1 s’agit ici de réponses en régime permanent. Seule la solution particuliére des équations
complétes (1.36) est considérée.
1.6.3.a. Balourd

Les équations avec m* = m,, f(l,) deviennent :

mg, — aQq, + kq, = m*dQ*sin Qt

1.64

mi,+aQq, + kq, = m*dQ?cos Qt (1-64)
Et comme il n’y a pas d’amortissement, les solutions peuvent étre cherchées sous la forme :
q, = Q,sin Qt
q, = Q,cos Qt (1.65)
Remplacant (1.64) dans (1.63) :

.do?
On trouve Q,=0Q,= m (1.67)

La vitesse critique €c, correspond & la valeur de la vitesse qui rend les déplacements infinis et
I’annulation du dénominateur de (1.67) entraine :

k
m-a

Q= (1.68)

Ce résultat montre une seule vitesse critique, elle correspond a la valeur de Q2 donnée en (1.63),
quand s = 1. La valeur correspondante est celle du point B de (la figure 1.9) Pour le rotor défini
par les équations (1.35)

Pour le rotor défini par les équations (1.35)

0.75x10 30?2

Q,=0Q;= 3.456x106-3.52502 (169)
et la vitesse critique correspond a Qc / 2 = 157,5 Hz ; soit N = 9453 tr/min.

Il faut remarquer que lorsque Q croit, la valeur limite du déplacement est :

1041 = 10,1 = =2 (1.70)
Pour notre cas :

1Q,1=1Q,1=2,127x10"°m (1.71)

L’amplitude de la réponse Qs est représentée sur (la figure 1.10).
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Figure 1.10 : Réponse a un balourd

Amplitude : Amax = 0.35 X 10~3m ,vitesse de rotation : N = 9453tr/min
1.6.3.b. Force asynchrone

En fonctionnement le rotor peut étre excité par des forces asynchrones. Une force asynchrone est
une force d’amplitude constante F, tournant a une vitesse (s Q) différente de celle du rotor. Si
cette force est en I il vient :

Fg4 = Fof(l3)sin sQt = Fsin sQt

1.72

Fg2 = Fyf(l,)cos sQt = Fcos sQt (172)
Les équations a résoudre :
mqg, —aQq, + kq, = Fsin sQt (1.73)
mqg, + aQlq, + kq, = Fcos sQt '
Et comme il n’y a pas d’amortissement, les solutions peuvent étre cherchées sous la forme :
q, = Q,sin sQt
q, = Q cos sQt (1.74)
D’ou:

F
Q1 = Q2 = et (1.75)
La vitesse critique Qc, correspond a I’annulation du dénominateur de
Q = |[—= (1.76)

¢ s(ms—a)

Le résultat montre une seule vitesse critique, elle correspond a la valeur de €, donnée en (1.60).

La valeur correspondante est celle du point D de (la figure 1.11).
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Pour le rotor défini par (1.35).

F
Q=0 = 3.456x10°-0.637Q2

Et la vitesse correspond a Q¢ /2w =370.8 Hz ; soit N = 22 250 tr/min. L’amplitude de la réponse

(1.78)

Q: est représentée sur la figure 1.12 avec F = 1 N.

03+
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06+
LER S

04+

Amplitude [mm]

031

024

RS 2

P TR TR T T R RV T R R Y R R
Vitesse de rotation [tr/min]

Figure 1.11:Réponse a une force asynchrone

Amplitude : Amax = 0.34 X 10_3m, Vitesse de rotation : N = 22250tr/min
Conclusion

Les équations de mouvement de rotor ont été bien développées dans ce chapitre. A partir d’un
développement analytique des équations de mouvement régies un systeme déformable
quelconqgue en rotation, on focalise notre étude sur un rotor simple en déterminant leurs énergies
cinétiques et énergie de déformation. Les équations de Lagrange sont bien adaptées pour trouver
les équations de mouvements.
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CHAPITRE 1] :
MODELISATION PAR

ELEMENTS FINIS




Introduction

Connue depuis les années 1950, la méthode des éléments finis a vit son apparition pour le
calcul de contraintes et n’a cessé de se développer. Aujourd’hui, son champ d’application dépasse
le cadre du génie mécanique. Désormais, elle est utilisée pour résoudre des problémes

d’écoulement de fluides ou de transferts de chaleur, d’électromagnétisme ou d’hydrologie.

Elle est considérée comme une généralisation et amélioration de la méthode de Rayleigh
Ritz qui Permet de traiter facilement des systémes d’équation complexes ou de hauts degrés
causes par une complexité des formes géométrique et de la condition aux limites. Son principe est
le méme dans tous les cas de figures : dans un premier temps la structure étudiée est maillée c’est
a dire divisée en petits éléments de géométries simples, puis dans un second temps un ou
plusieurs champs (déplacement, contrainte, température, pression, ou autre) sont approchés
localement, sur chaque élément du maillage, par des fonctions de forme (ou fonctions

d’interpolation).

En dynamique des structures, I’utilisation des ¢léments finis permet de transformer les
équations aux dérivées partielles modélisent le mouvement en des équations différentielles

temporelles (on passe du cas continu au cas discret pour les variables spatiales).
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I1.1. Expressions des énergies des éléments du rotor

La méthode des éléments finis consiste & discrétiser la structure en éléments sur leur
dimensions finis qui sont réunis en des points appelés points nodaux ou neceuds situés sur leur
contour.

A partir d ’hypotheses raisonnables sur le déplacement d’un point de I’é1ément, on calcule
les énergies

Cinétiques, de déformation et de dissipation de I’élément en fonction des déplacements
des nceuds.

Si la structure est composée de N éléments alors :

U=Y", U, (IL.2)
T=YN,T,; (IL.2)
R=YN,R, (IL3)

Ou Ui est I’énergie de déformation ; Ti est I’énergie cinétique et Ri est la fonction de

dissipation de I’élément i. Les forces généralisées sont déterminees en exprimant le travail virtuel
des forces extérieures. Dans la dynamique des rotors Ri sont négligés quand les systemes

tournent & grandes vitesses.

I1.1.1. Energie de déformation d’un élément de rotor

L’expression générale de I’énergie de déformation d’un élément est donnée par :

U= %fStO'd‘t (IL4)
Le vecteur de déplacement d d’un point de I’élément est reli€¢ au vecteur 6 regroupant tous les

déplacements nodaux de I’élément par I'intermédiaire d’une matrice N, résultat de I’hypothése

sur les déplacements a I’intérieur de I’élément. Ceci donne une relation de la forme :

d=N(y)é (IL5)
Qui donne aprés dérivation :
€= % = B(y)6 (IL6)

C’est la relation qui relie les déformations aux déplacements nodaux.

La relation qui relie les contraintes et les déformations est :
o = D¢ (.7)
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Ou D est une matrice carrée symétrique dont les termes dépendent des caractéristiques
mécaniques des matériaux, généralement le module de Young E et le coefficient de poisson v.
En substituant les équations (I1.6) et (I1.7) dans (I1.4) on obtient ’équation :

U; =3[ (B(y)8)' DB(y)bdx (IL8)
= 268'[/ B'DBd1]5 (I1.9)
Qui peut se mettre sous la forme :

U, =36'Ks (I1.10)
Oou

K = [ BtDBdt

C’est la matrice raideur de I’élément qui est symétrique car la matrice D est symétrique ainsi que

la matrice produit BtD B

IL. 1. 2. Energie cinétique d’un élément de rotor

L’expression générale de I’énergie cinétique d’un élément est :

T=2[pVidt (I1.11)
ou

p: est la masse volumique d’un élément d’arbre.

V : est la vitesse d’un point de I’arbre obtenu par dérivation par rapport au temps du déplacement
d donné par (IL.5), soit :

V=NG)L = N (12)

En subsumant (11.12) dans (11.11) et en considérant que V? = (N§)!NSOn aura :

T =2/ p(N8)'Nédr (IL13)
= 8'[/ pN*Ndx]s (I1.14)
Qui s’¢écrit sous la forme :

T=36'mé (I1.15)
ou

m = [ pNtNdt
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C’est la matrice masse d’un élément d’arbre qui est aussi symétrique comme la matrice K.

I1.2. Formulation matricielle
I1.2.1. Formulation matricielle des équations du disque

Le disque est modélisé par un nceud possédant quatre degrés de liberté ; deux translations u et w

et deux rotations 0 et W respectivement autour des axes x et z (figure I1.1).

y A
A

w( [

o

Figure I1.1 : Degrés de liberté du disque

>y

Le vecteur des déplacements nodaux & s’écrit sous la forme : 8 = [u, w, 6, W] t La matrice

masse et la matrice gyroscopique sont obtenues en appliquant les équations de Lagrange a

I’expression

(I1.10) soit :
%<ﬂ> _a _ %{l [%Md (+w2) +§1de <92 + qﬂ) +§1dy, (QZ + zsque)] -
94; a4; as; _ _ ] (1116)
2 Mg (w2 +w?)+ i /(92+qﬂ)+11 ,(92+29W9)
95, (2 d 2 dx 2 dy
Ou auradonc:
My 0 0 0 l[u1| ©o o o qlul
0 M; 0 Off, [0 0 O 0 [|v]
d (a1, T, d u :
E<g>_asl_ 0 0 I, 0 'é'+ﬂlo 0 0 —ldnyIBI (IL.17)
0 0 0 I, LPJ 00 I, O LPJ
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M; 0 0 0
_ o M, O 0
M, = 0 0 I, 0 (I (1.18)
0 0 0 I
Et
[0 0 O 0 ]
|0 0 O 0 |
Ga = lo 0 o _Idy’J (IL.19)
0 0 Idy 0

Ma Etant la matrice masse et Gd la matrice gyroscopique.
I1.2.2. Formulation matricielle des équations de’arbre

Les résultats présentés concernent le cas d’un élément arbre symétrique qui est modélisé par un
¢lément poutre de section constante. L’¢lément fini utilisé a deux nceuds et quatre degrés de
liberté (figure I1.2).

¥

y
@el AU/(E“)’ S'LL)A/UQ‘/O‘,

X 2

Figure IL1.2 : Degrés de liberté d’un élément arbre
La fonction de déplacement w qui est normale a la poutre (arbre) est donnée par le polyndéme
d’interpolation du 3ieme degré.
w=a,+a,y+ay*+a,y’ (I1.20)

L’inclination ou la autour de z est donnée par la dérivée de la fonction de déplacement W.

0= av;;y) =a, + 2a,y + 3a,y* (I1.21)
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Les constantes a1, @z, a3, a4 sont déterminées en appliquant les conditions aux limites sur les

polyndmes (I1.20) et (I1.21).
Wi =a,
0, =a,

Poury = 0 (nceud 1) on a {
systéme (a)
Poury = L (nceud 2) on

— 2 3
3 {wz =a; +a,L+a;L” +a,L systéme (b)

0, =a, + 2a;L + 3a,L*

Apres avoir résolu le systéme (b) et en remplagant les constantes a1 et a2 par leurs valeurs on

trouve :
al=wi
az= 01
3 L2 L
a, = L3 L2

On remplace les valeurs des constants @1, a2, a3, a4 dansW pour avoir :

wo) = (1- 2+ 2w+ (y- 2L+ )0, + (2 - 2w,

. (—};—Z-f-i’—;) 6, (I1.22)
Ou bien :
w() =i 9:(0)9; (I1.23)
Le vecteur des déplacements nodaux est :
8 = [u;,w,,60,,%;,u,,w,,0,%] (I1.24)
Qui est a son tour séparé en deux vecteurs de déplacements dont chacun correspond a une
direction :
ou = [u,, ¥, u,, Y] (I1.25)
Sw = [w,,0,,w,,0,] (I1.26)
Les déplacements sont exprimés a partir des expressions suivantes :
u=N,(y)éu (I1.27)
Et
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w = N, (y)éw (11.28)
ou

N1et Nz: sont les vecteurs des fonctions de forme classique d’un élément de poutre en flexion.

3y | 2y° 2y* ¥ 3yF 2y P Y
Nl(y)=[1_L2+L3;_y+ "k LZ_L3;T_L_2] (IT.29)

_ 3y2 2y3 ) ZyZ y3 ) 3y2 2y3 ) yZ y3
N,(y)= [1 -z +_L3 Y- + AN AR _T+ L_Z] (I1.30)

Ou N1 (y) et Nz (iy) sont obtenues en posant u(y) = a, + a,y + azy* + a,y?

ou(y)
ay

Avec la rotation autour de x donnée par ¥ = —

Les relations exprimant donc les déplacements et les pentes sont :

0 = dw/dy (I1.31)
Y =—gdul/dy (I1.32)

Le nombre total de degrés de liberté pour chaque nceud est de quatre ; les matrices élémentaires
de I’arbre sont donc de taille 8*8 qui obtenues en remplacons u, w, @, W par leurs expressions
dans les énergies cinétique et de déformation de I’arbre.

a) L énergie cinétique

L’utilisation de I’expression de 1’énergie cinétique de ’arbre (II1.15) pour un élément conduit a :

tdNy d '

s (L [ ' ' ' 1oL [ o N
T, = %fo [5utNt1N16u+ 6th§,Nz6W] dy+p;f0 [5“ dy dyz 6“'] dy +

L o ¢dNY dN (I.33)
2 _ ¢ ANy dNy

pILQ? — 2p1Q [ Su & D swdy
En substituant (I1.27) et (I1.28) ainsi que leurs dérivées dans (I1.33) on aura la forme compacte
suivante :

T, = ;0u'M,6u+ 26w M, 6w+ Su MySu + - 6w M, 6w + Su' Mz Sw + (11.34)

pILQ?

Les matrices obtenues sont de I’'ordre 4*4. M1 et Mz sont les matrices classiques de masse, M3
et Mareprésentant 1’effet secondaire d’inertie de rotation de la section par rapport a un diamétre

et la matrice Ms représente ’effet gyroscopique. Le terme qui est une constante & une

contribution nulle de I’application des équations de Lagrange. L’expression (I11.34) se réduita:

- ("aL&) —Za= (M +M,)8 +G8 (I1.35)
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Ou Mcet Mg sont déduites respectivement de M1, M2, M3, et Maet G est déduite de Ms, Les

matrices sont donc les suivantes :

(156 —22L 54 13L
_pSL|—22L 4L* -13L -3L?

17 4201 54 —-13L 156 -22L

| 13L  —-3L* -22L 4lL?

(156 22L 54 -13L
_pst| 22L  4L* 13L -3L?
420 54 13L 156 —22L (I.37)
|-13L —-3L* -22L 4L*

(I1.36)

36 —3L -36 —3L]

_p |-3L 4L* 3L -I?
37 30L(-36 3L 36 3L (I1.38)

|—3L -L?> 3L 412

(36 3L -36 3L]

_p | 3L 4L* -3L -I?
Mi=301|-36 -31 36 -3L (IL39)

| 3L —-L> -3L 4L*]

—36 —3L 36 —3L]

_pe| 3L 4L* -3L -L?
Ms=%il36 3L —-36 3L (IL.40)

| 3L —-L? -3L 4L%]

Rassemblons les matrices qui ont les mémes propriétés Mc= M1+ M2 et Mg = M3 + M4

d’ou:
r 156 0 0 —22L 54 0 0 13L
0 156 22L 0 0 54 —-13L 0
0 22L  4L? 0 0 13L -3L%> 0
M = est|=22L 0 0 41> —-13L O 0 —3L2 (1L.41)
¢ 20| 54 0 0 —-13L 156 0 0 22L '
0 54 13L 0 0 156 —22L 0
0 —13L -—3L? 0 0 —22L 4172 0
L 13L 0 0 —3L%7 22L 0 0 412
- 36 0 0 -3L -36 0 0 —3L
0 36 3L 0 0 -36 3L 0
0 3L 4L O 0 -3L —-4L> 0
_a|-3L 0 0 4L 3L 0 0 L (I1.42)

9 30Ll-36 O 0 3L 36 0 0 3L
0 -36 -3L 0 0 36 —-3L 0
0 3L 1> O 0 —-3L 4I? 0

3L 0 0 L? 3L 0 0 417
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Et

_ plQ
T 1s5L

r 0
36
3L
0
0
-36
3L

L0

—-36
0
0

3L

36
0
0

3L

-3L
0
0

417

3L
0
0

—1?

0
-3L
—417
0
0
—-3L
LZ
0

b) L’énergie de déformation

0
—36
—-3L

0

0

36
—3L
0

36

0

0
-3L
-36

0

0
—-3L

—-3L
0
0

—L?

3L

0

0
417

0
-3L
LZ
0
0
3L
—47
0

(IL.43)

L’application des expressions (I1.29) et (I1.30) sur I’équation de I’énergie de déformation donnée

par la formule (II. 10) donne:

U, =2/ |ou d2d15 U+ 6w dyz w]dy
ou
_E L d®N§ d*N, L d°N} d*N,
Ua T2 [8“ (fo dy2 dy? dy) Su + 6w’ (fo dy2 dy? dy) 6W]
Qui peut s’écrire sous la forme réduite :
Uu,= %SutKlau + %5WtK28W
ou
(12 —6L —-12 -6L]
k. —E|-6L 4L* 6L 2L’
17 13|-12 6L 12 6L
|—6L 2L* 6L 4L
12 6L —12 6L ]
Kk, = 6L 4L* -6L 2I?
2 13-12 —-6L 12 —6L
| 6L 2L 6L 4L
K1 et K2 sont les matrices classiques de raideur.
La matrice global K est :
r 12 0 0 —6L -12 0 0 —6L U7
0 12 6L 0 0 -12 6L 0 [V
0 6L 4L*> 0 0 -6L 212 0 [0
g_ml-6L 0 0 4L* 6L O 0 2L*||%":
?l—-12 0 0 6L 12 0 0 6L |l U;
0 -12 —-6L O 0 12 —-6L 0 [IW:
0 6L 2L 0 0 —6L 4L* 0 ||6;
—6L 0 0 21> 6L O 0 4L21lW,]

31

(IL.44)

(IL.45)

(I1.46)

(IL.47)

(IL.48)

(I1.49)



Dans le cas ou nous tiendrons compte de I’effet de cisaillement notre matrice prend la forme

suivante :
[ 12 0 0 —6L -12 0 0 —6L
0 12 6L 0 0 -12 6L 0
0 6L (4+a)l? 0 0 —-6L (2—a)l? 0
_ m |-6L 0 0 4+a)l2 6L 0 0 (2 - a)L?
K= Ton|-12 o 0 6L 12 0 0 6L (IL.50)
0 -12 —6L 0 0 12 —6L 0
0 6L (2—a)l? 0 0 —6L (4+a)l? 0
|—6L 0 0 2-a)l2 6L 0 0 (4 + a)L |
La quantité caractérisant le cisaillement est a = LE; oll G = —— est le module de
GS, L 2(1+v)

cisaillement et v est le coefficient de poisson et S~ ~ § (section réduite).

I1.2.3. Formulation matricielle des équations du palier
En général, I'influence des pentes des moments est négligée pour les paliers on ne tient compte
que des forces généralisées Fu et Fw qui sont liées aux déplacements U et W. En tenant compte

de(3.1.30)ona:

F, K, 0 K, O]juy [C, O C, O |[“]|
Fy(__10 o0 o of¥I_|0 0 0 oflyl (11.51)
FW sz 0 KZZ 0 w ch 0 CZZ 0 |w| '
F, 0 o o olle 0 0 0 O [J

0

La premiere matrice est une matrice de raideur et la seconde est une matrice d’amortissement.

Ces matrices sont en général asymétriques et peuvent varier de maniere significative en fonction
de vitesse de rotation.
II1.2.4. Formulation matricielle des équations du balourd

L’application des équations de Lagrange sur I’équation de I’énergie cinétique d un balourd

donne:

d (1, T, _ 2 [Sin Qt
- (as) = —m,dQ [COS m] (IL52)

Avec 6 = [u wl.
I1.3. Exemple de Montage de Matrices Globales

Considérons le modeéle de rotor étudié qui est schématisé sur la figure IT1.3 ayant quatre noeuds
et cing éléments : un élément disque, un élément palier et trois éléments arbre de méme longueur
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l=li=12=13=L/3.

4
k
1 2 3 = 4
( (
L
Kz;
1./3 L/3 L/3

- s el >
* > -

Figure I1.3 : Modele de rotor avec éléments et noeuds. [5]

Dans le modele au-dessus, les noeuds de chaque élément de I’arbre, du palier ou du disque sont

en rapport avec les noeuds du rotor d'apres la table ci-dessous :

Nombre Type Noeuds du | Vecteur de déplacements &
d’¢élément d’¢élément rotor
1 Arbre 1-2 ui, wi, 01,,¥1,u2, w2, 62,
Y2
2 Arbre 2-3 uz, w2, 02,%¥2,us, ws, 63,
Y3
3 Arbre 3-4 us, ws, 03, ¥s, us, wa, 64,
W4
4 Disque 2 uz, w2, 02,92
5 Palier 3 u3, ws
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Les matrices globales de masse, de rigidité et de Coriolis sont obtenues en superposant les
matrices élémentaires selon le tableau. Chaque type de matrice globale est obtenu en sommant les

trios matrices des trois éléments.

a) Matrice globale classique de masse

Mct=
(156 0 0 -221 54 0 0 131 o 0 0 0 0 0 0 0
0 156 221 0O 0 54 -131 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 221 412 0 0 131 -312 0 0 0 0 0 0 0 0 0
-221 0 0 412 -131 0 0 —-312 0 0 0 0 0 0 0 0
54 0 0 -131 312 0 0 0 54 0 0 131 0 0 0 0
0 54 131 0 0 312 o0 0 0 54 -131 0 0 0 0 0
0 -131 -31¢ 0 0 0 812 0 0 131 -312 0 0 0 0 0
est| 131 0 0 -312 0 0 0 812 -131 0 0 -312 0 0 0 0
420 0 0 0 0 54 0 0 —-131 312 0 0 0 54 0 0 131
0 0 0 0 0 54 131 0 0 312 0 0 0 54 -131 0
0 0 0 0 0 -131 -31* 0 0 0 812 0 0 131 -31* 0
0 0 0 0 131 o0 0 -312 o0 0 0 812 -131 0 0 -312
0 0 0 0 0 0 0 0 54 0 0 -131 156 0 0 221
0 0 0 0 0 0 0 0 0 54 131 0 0 156 —-221 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 -131 -312 0 0 -221 41* 0
0 0 0 0 0 0 0 0 131 0 0 -312 221 0O 0 412
11=12=13=1=L/3=0,13333m
b) Matrice globale représentant I’effet gyroscopique
Mg,
36 0 0 -36 -36 0 0 -31 0 0 0 0 0 0 0 (]
0 36 31 0 0 -36 31 0 0 0 0 0 0 0 0 (]
0 31 41% o 0 -31 -12 o 0 0 0 (] 0 0 0 0
-31 0 0 412 361 0 0o -12 o 0 0 0 0 0 0 0
-36 0 0 31 72 0 0 0 -36 0 0 -31 0 0 0 0
0 -36 -31 0 0 72 0 0 0 -36 31 0 0 0 0 0
0 31 -12 o0 0 o 812 o 0 -31 -1* o0 0 0 0 0
_Pl|-31 o0 0o -12 o0 (] 0 812 31 0 0o -12 o 0 (] 0
~301] o 0 0 0 -36 0 0 31 72 o0 0 0 -36 0 0 -31
0 0 0 0 0 -36 -31 0 0 72 0 0 0 -36 31 0
0 0 (] 0 0 31 -1 o 0 o 812 o 0 -31 -1* o0
0 0 0 0 -31 0 o -1 o0 0 0 812 31 0 0o -12
0 0 0 0 0 0 0 0 -36 0 0 31 36 0 0 31
0 0 (] 0 (] 0 (] 0 0 -36 -31 0 0 36 -31 0
0 0 0 0 0 0 (] 0 0 31 -1 o0 0 -31 412 o0
L o 0 0 0 0 0 (] 0 -31 0 0o -1* 31 0 0o 412
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[1=12=13=1=L/3=0,13333 m
C) Matrice globale représentant I’effet gyroscopique

C,
0 -36 -31 0 0 36 -31 0 0o o0 o 0 0 o 0
36 0 0 -36 -36 0 0 -31 0 0 0 0 0 o 0
31 0 0 —-412 -31 0 0 12 0 0 0 0 0 0 0
0 31 412 0 0 -31 -12 0 0o o0 o 0 0 o 0
0 36 31 0 0o -72 0 0 0 36 -31 0 0 o 0
31 0 0 12 0 0 0 —-81%2 —-31 0 0 —412 0 0 0
0 31 -1 0 0 0 -81%2 0 0 -31 -12 0 0 o 0
=& 0 0 0 0 0 36 31 0 0 -72 0 0 0 36 -31
1510 0 0 0 -36 0 0 31 72 0 0 0 -36 0 0
0 o 0 0 31 o0 0 12 0 0 0 -812 -31 0 0
0 o 0 0 0 31 -12 0 0 o0 812 0 0 -31 -12
0 0 0 0 0 0 0o o0 o 0 0 o 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 36 312 0 0 —-36
0 0 0 0 0 0 0 0 -36 0 0 31 36 0
0 o 0 0 0 0 0 0 31 0 o0 12 -31 0 0
L0 0 0 0 0 0 0 0 0 31 12 0 0 —31 412
d) Matrice de rigidité totale de I’énergie de déformation
Mg,
r12 0 0 -61 —-12 0 0 -61 0 0 0o o 0 0
0 12 61 0 0 -12 61 O 0 0 0o o 0 0
0 61 41> o0 0 -61 212 0 0 0 0 0 0 0
-61 0 0 412 61 0 o 212 o0 0 0 0 0 0
-12 0 0 61 24 O 0 0 -12 0 0 -6 0 0
0 -12 -61 0 0 24 0 0 0 -12 61 0 0 0
0 61 212 o0 0 0 812 61 0 0 212 o 0 0
_Pl]l-61 o0 0 212 o 0 0 8% 61 o0 0 212 o0 0
~301| o 0 0 0 -12 0 0 61 24 0 0 0 -12 o0
0 0 0 0 0 -12 -61 0 0 24 0 O 0 -12
0 0 0 0 0 61 212 o 0 0 81> o 0 -61
0 0 (] 0 —-61 0 0o 212 o0 0 0 81% 61 0
0 (] 0 (] 0 (] 0 0 -12 0 0 61 12
0 0 0 0 (] 0 (] 0 0 -12 61 0 0o 12
0 0 (] 0 (] 0 0 0 0 61 212 o0 0 -61
L o 0 0 0 0 0 0 0 -61 0 0 212 61 O

Avec | = 7,854.10-9m+et E = 2.101:N/m?

e) Matrice du palier

E, 10° 0 0 0](Us
F,{__l 0 5105 0 0|)%s
Fy 0 0 o0 of)b
Fy 0 o0 o ol\¥%
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10°N
Kxx = m

K,,=5.10°N/m

f) Matrice du balourd

Fu}_ 512 sin Qt
{Fw =1,5.10750 [cos m]
ou

mb.d=1,5.105Kg. m

g) Matrice globale du disque (masse et gyroscopique)

()
[16, 47 0 0 0 1 2
w
Md=| 0 16,47 0 0 , w2
l 0 0 9247-10°%2 0 J 0
0 0 0 9247 102 -2
\p, )
rl'l\
0 0 0 0 2
0 0 0 0 w,
Q0 0 0  —01861 <é f
0 0 0,1861 0 2
\¥, J

Avec Md=16,47Kg 1dx=9, 247.10 2Kg. m2 et Idy=0, 1861Kg
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Introduction

La simulation numérique a connu depuis longtemps, I’'une des utiles les plus importants
pour le calcul en dynamique des structures et vibration, notamment aprés le progresse et le
développement des machines de calcule et informatique. Dans notre jour, il existe plusieurs
logicielle permettant de calculer et simuler en dynamique des structures tel que, Matlab/ Femlab,
Astran, Abaqus, cosmos et Ansys ...

Pour mener notre étude par une simulation numérique, on utilise le code de calcul
numérique ANSY'S, qui est I'un descodes les plus efficaces dont ’analyse est basée sur la méthode
des éléments fini.

Le code de calcule ANSYS comprend plusieurs composantes telles que
ANSYS/Professionnel, ANSYS/Mechanical, ~ ANSYS/Structural, ANSYS /Dynamical,
ANSY S/Multiphisics...etc.

Chaque composante est destinée a 1'un des domaines d’ingénierie, et son choix met
automatiquement a la disposition de I'utilisateur et les processus adéquats (type d’élément,
conditions aux limites, tracés). Dans notre analyse, on utilise le module analyse dynamique dans
ANSY S/Structural, qui permet de traiter la majorité des problémes de la dynamique des structures
et vibration. L’analyse dynamique peut se présenter comme étant une technique utilisée pour
déterminer le comportement dynamique d’une structure ou d 'un composant, quand I’inertie de la
structure (effet de la masse) et son amortissement jouent un réle important.

Ce chapitre sera réservé pour présenter la description du ventilateur de tirage, son principe
de fonctionnement et a la fin la conception et I’analyse vibratoire du rotor a roue centrifuge radial

(cas rotor sein et cas d’usure des ailettes) par éléments finis.
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ITI.1. Description du ventilateur de tirage

Le rotor aroue centrifuge radial (figurelIl.1 et figurelIl.2) est constitué de la roue a aubes
(11) avec moyeu d’assemblage (13), arbre (15), turbine de refroidissement (16), paliers (18) et (06)
et enveloppe (17) a flasque avant (03), flasque arriere (05) et pavillon d'aspiration (02).

La roue & aubes (11) est concue comme roue fermée constituée d'un moyeu coulé (13) auquel la
roue elle-méme est boulonnée.

L'ajustement entre arbre et moyeu (13) est un ajustement glissant, h/H. La roue a aubes a
subi un équilibrage dynamique.

L'arbre est construit en acier d'arbre. Les paliers (18) et (06) sont a roulements a rouleaux
a butée sphérique Désignation de base 22332 a voile C3 pour le palier (18) et 22328 a voile C3
pour le palier (06). 1ls sont frettéssur I'arbre. L'un d'eux, congu comme palier de guidage, est monté
pres du moteur. L'autre est mobile dansson corps.

Tous ces deux paliers sont montés dans des corps de paliers FLS coulés (19), montés sur le
tabouret (20). Une turbine de refroidissement (16) est montée sur I'arbre a proximité de I'enveloppe
vu que Les rotors doivent travailler a des températures supérieures a 125°C. L'enveloppe du
ventilateur est constituée de la carcasse elle-méme (17), flasque avant (03), flasque arriére (05) et
pavillon d'aspiration (02). L'enveloppe du ventilateur étanchée par corde de bourrage (12), est dotée

d'une trappe de visite (21). La flasque avant est boulonnée a I'enveloppe.
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Figure I11.1 : Dessin d’ensemble du rotor [6]

1-Enveloppe et ouie de refoulement
2-Pavillond'aspiration
3-Flasqueavant

4-Carter d’accouplement
5-Flasquearriere

6-Palier a roulement (22328/C3)
7-Support moteur

8-Moteur

9-Accouplement flexible
10-Protecteur moteur

11-Roue a aubes

12-Corde de bourrage

13-Moyeu

14-Ecrou

15-Arbre

16-Tabouret de palier

17-Corps de palier

18-Palier a roulement (22332/C3)
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19-Trappe de visite

J—

[ Accouplement ]

(Palierz ] [ Palier 1 ]

LB
g

[

Figure I11.2: Diagramme du ventilateur de ciment [6]

II1.1.1. Caractéristique technigue de rotor

Le ventilateur comprend essentiellement :
» Un moteur d’entrainement ABB
> Un accouplement flexible

» Une turbine a aubes montées sur un arbre avec 2 paliers SKF, munis de roulements a

rotule sur rouleaux coniques.

Les données techniques de rotor et de Moteur sont données dans Tableau (1et 2)

Type MTSS 224/224
Nbre de pales 16
Température 84 C°
Vitesse 985 tr/mn
Roulements Palierl 22328/C3
Palier2 22332/C3

Tableau III.1 : Les données techniques de Ventilateur

40



Marque ABB
Puissance 500 kW
Tension 11000 V
Poids 53 Kg
Intensité 33A
Vitesse 995 tr/mn
DE 6324/C3
Roulements NDE 6326/C3

Tableau ITI.2 : Les Données techniques de Moteur

II1.1.2. Principe de Fonctionnement

Déplacer l'air d'un emplacement a un autre en créant une pression différentielle qui crée un
courant d‘air.

» Le moteur de commande entraine le rotor du Ventilateur

> Le ventilateur renvoie l'air vers I'extérieur grace a la force centrifuge

> Cela crée une pression statique négative (Ps) a I'entrée du ventilateur

» La pression atmosphérique (Pa) force l'air dans I'entrée

» L'air qui quitte le ventilateur a une pression positive.

» La Pression totale = Pression dynamique + Pression Statique (Pt = Ps + Pd)
I11.2. La conception du rotor a roue centrifuge radial par I’logiciel

SOLIDWORKS 2016

Les figures ci-dessous présentent la conception des piéces et leur assemblage du rotor en
utilisant SolidWorks
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Figure I11.4 : Conception de Flasque arriere

Figure IIL.5 : Conception de moyeu Figure I11.6: Conception de lailette

Figure II1.7 : Conception d’écrou Figure II1.8 : Conception de Vis

Figure II1.9: Conception écrou arbre
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Figure III.10 : Assemblage des éléments de Figure III1.11: Conception de Flasque
la roue avant

Figure II1.12: Assemblage des éléments du ventilateur
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I11.3. Modélisation des rotors par élément finis

La mise en équations d’un systéme de solides, reliés par des ¢léments flexibles (de raideurs
connues) et des amortisseurs (de constantes données) fournit une modélisation exacte du systeme.
La modélisation en systeme continu (masse et rigidité réparties sur tout I'élément) fournit des
résultats analytiques en s'appuyant sur la mécanique des milieux continus. Ses formulations sont
générales maisse limitent a des cas €élémentaires. Les vibrations d’une structure plus complexe,
admettantun nombre élevé de degrés de liberté (ddl), nécessitent une méthode générale, modulable
et programmable.

La méthode des éléments finis (MEF) décompose une structure en éléments simples
élémentaires, de type poutre, plaque, rotor... Le comportement vibratoire de I'élément est ramené a

celui des nceuds. Ensuite on connecte les différents éléments (maillage) en respectant les conditions

de continuité.

On peut alors extraire les matrices de masse et de raideur de la structure complete et déduire les
pulsations propres du systéme non amorti et ses modes normaux. Cet outil de simulation de
systémes mécaniques permet de mieux comprendre le comportement d’un rotor.

L'effet gyroscopique doit étre pris en compte et des méthodes de résolution spécifiques

peuvent étre avantageusement employées.

II1.3.1. Elémentsfinis de rotor

Il est nécessaire de définir les éléments finis permettant de modéliser les rotors : disque,
arbres, paliers, et de représenter les forces extérieures, en particulier celles dues aux balourds.

I11.3.1.1. Disque

On applique les équations de Lagrange sur ’expression (I1.16) de I’énergie cinétique de
disque on toure les différents matrice et vecteur de disque (matrice de masse, matrice
d’amortissement, matrice de raideur et vecteur force).

i <6Ta) B aT,
dt\ 96 i)

Avec [M ;] et [C;]respectivement son le matrice de masse et la matrice 1’effet gyroscopique qu’ont

= [Md]{(S}[Cd]{S} + [K*d]{s}

pour expression



1034.16 0 0 0
dT; |0 1034.16 0 0

d (9T,
dt\ a4,

II1.3.1.2. Arbre

" 98, |0 0 41541 o
0 0 0 415.41

a- L’énergie cinétique :

[ == ===
(=== ]

0 0 it
0 0 W
0 —-415.42|| o
415.42 0 Wy

Les matrices obtenues sont de I’ordre 4*4.M1 et Masont les matrices classiques de masse, M3 et

M représentant I’effet secondaire d’inertie de rotation de la section par rapport a un diamétre et la

matrice Msreprésente 1’effet gyroscopique. Le terme qui est une constante a une contribution nulle

de I’application des équations de Lagrange. L’expression (I1.34) se réduit a :

aT,
FE

d (ara)
dt\ 3é

=(M.+M,)s+Gé

Ou Mcet Mg sont déduites respectivement de My, My, M3 etMsetGest déduite de Ms, Les

matrices sont donc les suivantes :

0 -36 -7.75 0 0 36 -7.75 0]
36 0 0 -7.75 -36 0 0 -7.75
7.75 0 0 -26.72 -7.75 0 0 6.68
c= P2l o 775 2672 0 0 -7.75 -6.68 0
38.77, 0 36 7.75 0 0 -36 7.75 0
-36 0 0 -7.75 36 0 0 7.75
7.75 0 0 6.68 -7.75 0 0 —26.72
0 7.75 —-6.68 0 0 -7.75 26.72 0-
156 0 0 -56.87 54 0 0  33.60
0 156 56.87 0 0 54 -33.60 0
0 56.87 26.72 0 0 33.60 —20.046 0
~56.87 0 0 2672 —33.60 0 0 —20.04
Mc=0.0961 "5, 0 0 —-33.605 156 0 0 5687
0 54  33.60 0 0 156  —56.87 0
0  -33.60 —20.04 0 0 -56.87 26.72 0
L 33.60 0 0 ~20.04 56.87 0 0 26.72-
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36 0 0 -7.75 =36 0 0 -7.75
0 36 7.75 0 0 -36 7.75 0
0 7.75 26.72 0 0 -7.75 -26.72 0
M. = pl [-7.75 0 0 26.72 7.75 0 0 —6.68
9 77.55] -36 0 0 7.75 36 0 0 7.75
0 -36 -7.75 0 0 36 -7.75 0
0 7.75 6.68 0 0 -7.75 26.72 0
L—-7.75 0 0 6.68 7.75 0 0 26.72-

b- L’énergie de déformation
L’application des expressions (I1.29) et (I1.31) sur I’équation de I’énergie de déformation donnée

par la formule (II. 10) donne:
1 t 1 t
u,= ESu K,éu+ E(SW K, éw

Ou K, et K,sont les matrices classiques de raideur. L’effet de cisaillement n’est pas pris en

compte.
Déformation de celle-ci dans les paliers nous présentons pat la suite une réflexion sur la

résolution du systeme d’équation dynamique mis place.

12 0 0 -15.51 —-12 0 0 -15.51 7t

0 12 15.51 0 0 -12 15.51 0 gt

0 15.51 26.72 0 0 -15.51 13.36 0 ||%1

k= Hl-1551 0 0 26.72 15.51 0 0 13.36 ||"1
L3 —12 0 0 15.51 12 0 o0 15.51 llu,

0 -12 -1551 0 0 12 -15.51 0 |lw,

0 15.51 13.36 0 0 -15.51 26.72 o |6,

—15.51 0 0 13.36 15.51 0 0 26.7211w, |

I11.3.1.3. Paliers

Les caractéristiques de raideur et d’amortissement relient les forces aux déplacements et vitesses.
L ‘influence des pentes et des moments est habituellement négligée et compte

(P

3,2.107 0 00 u 3.3.10% 0 00 i
{le 0 0 00 w| | o 0 00 7
F, {~ 00 1,2.107 o||W 00 1,5.10° 0||w
nglJ 00 0 0 0 0 0 ollo
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(Fu, 3,69.107 0 0 0 ul [2.6.10% 0 0 0 it
4""4’42_ 0 o 00 |[g/] | o o o0 0 ||lw
F,, 00 1,4.107 of|%¥ 00 1,5.10% 0w
LFGZJ 00 0 0 0 0 0 olle

II1.3.2. Systeme d’équations

L’obtention du systéme d’équations se fera classiquement en appliquant les équations de
Lagrange.
Le systéme d’équations générales est :

[M1{8} + [C1{8} + [K]{6} = {Effort}
I convient de le réécrire en dissociant les équations en forces et en moments :

[M (@} + [C (@) + K@} = (Feu}

{[MM]{O} + [CM]{O} + [Ky]{0} = {M,,,}

Avec {g}le vecteur des inconnues en déplacement et {8 }le vecteur des inconnues angulaires.

Les équations de mouvements pour un systeme en tenant compte I'effet de I'amortissement
interne s'écrit :

[M1{8} + ([C] + [C;]){8} + ([K] + [K,]){8} = {Effort}
La résolution des équations que nous venons de déterminer conduira donc a obtenir les
Informations relatives au comportement dynamique du rotor, c'est -a-dire le mouvement et la
II1.4. Analyse modale du rotor a roue centrifuge radial par logiciel Workbench

ANSYS 15

Les études essentielles de la dynamique des rotors concernant le tracé du diagramme de Campbell
qui représente 1’évolution des fréquence propres en fonction de vitesse de rotation et le calcul des
réponses a balourd principalement lors du passage des vitesse critiques. Pour réaliser de telles
étude, on dispose aujourd ’hui de nombreux outils de modélisation comme la méthode des ¢lément
finis. Dans ce qui suit on présente la simulation numérique du rotor a roue centrifuge radial par le
code calcul ANSYS 15 Workbench.
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II1.4.1. Caractéristique géométrique et mécanique de rotor

a- Propreté géométrique
> Pour l'arbre : longueurL, = 2,585m, diametreD, = 0,16m
> Pour le disque : diametre extérieurD, = 2,255m , diamétre intérieur
D, =0,16m
b- Propreté mécanique
> Pour ’arbre et disque : masse volumique p=7850 kg/m?3, module de Yong
E=2ell Pa

Et de coefficient de poissant v=0.3

» Pour paliers :

Pour palierL(Roulements 22328/C3) : raideur K, = 3.2 x 107 N/ K, 1.2 x 107N/, et
d’amortissement visqueuxC,, = 3.3 x 103N-S/,, - ¢, 1.5103N-5/,

Pour palier 2 (Roulements 22332/C3) : raideur K., = 3.69 x 107N/m K, =

1.4 x 107 N/, etd amortissement visqueuxC,, = 2.6 x 103N-S/, ; ¢,, = 1.5 x

103N. Shm

I11.4.2. Génération et maillage de la géométrie de rotor

La génération de la géométrie du rotor dans le code de calcul ANSY'S est obtenue par importation
de la géométrie SolidWorks et son maillage est obéie au choix des éléments de maillage
correspond chaque élément de rotor.

Le maillage global de rotor (élément arbre, disque, est palier additionnés) représente le modele
global de rotor a élément fini est illustré sur la Figure TI1.13

Structure Elément Neeud

Rotor 485526 485526

Tableau II1.3: Maillage du rotor
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Figure I11.13: Maillage du rotor
I11.4.3. Lesconditions aux limites

Les conditions aux limites dans notre modele de rotor correspondent :

Le systéme en rotation suivant I'axe OX ( [, Rot] x x), les mouvements de flexion suivant I’axe

Z et Y. Pour les paliers dans le cas ou son effet est négligeable ont supposé qu'ils sont rigides (on
supprime tous les degrés de libertés suivant les 3 directions dans le point de raccordement avec
I'arbre et les points de raccordement avec la fondation. Si son effet n'est pas négligeable on garde
les degrés de liberté suivant les axes OY et OZ et on supprime le déplacement et la rotation

suivant OX dans les points de raccordement avec l'arbre voire la Figure I11.14

feModd
Mode
Fregsesce NiA

] Remete Dopiacemert
B] Reetste Dephacerner
K] Patatonal Velocing

Figure II1.14: condition aux limites
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II1.5. Résultant de simulation numérique

La simulation a été faite pour les vitesses de rotation de fonctionnement Q différentes et

différentes hypothéses des ailettes :

Vitesse Q, Q, Qs
Valeur (rpm) 10 450 1000

Tableau II1.4 : vitesses de rotation en fonctionnement de Q

N° de cas 1 2 3

Hypotheses Rotor sein Une ailette usée 5 ailettes usées

Tableau II1.5 : hypothése d’ailette
IIL1.5.1 : Le déplacements et les fréquences
Cas 1 : Rotorsein

Le tableau dessus présent les déplacement max est les fréquences de chaque mode en

fonction de la vitesse.

Vi'tess_e de Frequences
Drefiner FRotation MNode [E=]
[rom]

1. 1. 2. 1684

2. 2. 10.47

- 3. 1 3. 15.939
. 4. 4. 16.935
5. 1. 7.0892

5. 5 2. 10.566
7. - 3. 15.94

! 8. Es 19.335
. o 1. 5.2196
| 10. 3 2. 10.628

; ' ~ 11. - 3. 15.94
' 12 4. 26107

Figure II1.15 : Fréquence et déplacement spécifique de chague mode calculé

Les résultats de déplacement illustrent aux figures suivant (voir figures IV 16.17.18)
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Figure III.17 : le déplacement max pour la vitesse de fonctionnement 450 rpm
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Figure II1.18 : le déplacement max pour la vitesse de fonctionnement 1000 rpm

Definer | WVitesse de| MNode le déeplacement |le déplacement
rotation Mlam Mia=
[rpm]
1. 1. 1. o 2602e-5 0038811
2. 2. 4 5T7a6e-5 004335
3 3 1.50683e-5 0.044507
4. 4. Q00047187 0533367
5. 2. 1. 1.5921e-> 00353623
[ 2. 000031544 0.03021
7. 3. 2.4709-5 0044437
2 4. 00010189 Q.04747T2
.= 3. 1. D O832e-5 0.034723
10 2. 000014693 0029606
11. 3. 2.6051e-5 0044458
12 = 0001355 0042614
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Cas 2 : Rotor avec une ailette usée

Le tableau dessus présent les déplacement max est les fréquences de chaque mode en fonction de

la vitesse.

5 |
a
1

L] 5 rS

s

Figure II1.19 : rotor avec une ailette usée

WVitesse de

Definer rotation Mode F“"‘m;’"m’]me"‘
[rpm]
1. 1. B.7955
2. 2. 10.763
3 1 3 14916
4 4. 16 56
5 1 6 8256
&, > 2. 10.622
7. ; 3 14215
8 4. 27 688
9 1 43811
10. 3 2. 10.585
11 - 3 14 .09
12 4. 35 785

Figure II1.20: Fréquence et déplacement spécifique de chaque mode calculé
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Les résultats de déplacement illustrent aux figures au-dessous (voir figures I11.22.23.24)
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Figure I11.22 : le déplacement max pour la vitesse de fonctionnement 450 rpm
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Figure II1.23 : le déplacement max pour la vitesse de fonctionnement 1000 rpm

WVitesse de Mode le déplacement Min  |le déplacement Ivlax
rotation
[rpm]

1. 1. 1. 6.5598e-5 0.035553
2. 2. 000012836 0.047022
3. 3. 5.0928e-5 0.053533
4. 4. 50172 e-5 0.047625
5. 2. 1. 4 5797e-5 0.038064
6. 2. 32325 e-5 0.028101
7. 3. 5. 8767e-5 0.030338
B, 4. 0.00030039 003932

Q. 3. 1. 4 5374e-5 0.038352
10. 2. 6. 7427 e-5 0.031865
11. 3. 6.5553e-5 0.033118
12, 4. 1.5267 e-5 0.040038




Cas 3 : Rotor avec 5 ailettes usées

Le tableau dessus présent les déplacement max est les fréquences de chaque mode en fonction de

la vitesse.
- Definer Vitesse de Mode Frequences
rotation [Hz]
[rpm]

. 1 1. 1. 8 7424
2. 2 11.391

3. 3. 15222

g 4. 4. 16.946
5. 2. 1. 7.5252

6. 2. 10.764

! 7. 3. 15.566
8. 4. 20374

A o 3 1. 53275
10. 2z 10.523

25 s 15 ) 18 11. 3. 15631

12, 4. 29316

Figure II1.24 : Fréquence et Déplacement spécifique de chague mode calculé

Les résultats de déplacement illustrent aux figures au-dessous (voir figures IV 25.26.27)

Figure I11.25 : le déplacement max pour la vitesse de fonctionnement10 rpm
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Figure I11.27 : le déplacement max pour la vitesse de fonctionnement1000 rpm
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Definer WVitesse de Mode le déplacement Min |le déplacement Max
rotation
[rpm]
1. 1. 1. 2.6279e-5 0.039317
2. 2. 4328 e-5 0.044289
3. 3. 00001666 005414
4. 4. 25683 e-5 0.047084
5. 2 1 9.6044e-6 0038007
6. 2. 13726 e-5 0.025945
7. 3. D 6953e-6 0.041983
8. 4. 000030988 0.039523
9. 3. 1. 4. 1885e-5 0.038032
10 2. 4 5337 e-5 0.031308
11 3. 2.2924e-5 0051725
12 4. 000030701 0_040508|

II1.5.2 : Diagramme de Campbell

Le diagramme de Campbell permet nous de déterminer les vitesse critique pour divers types
d’excitation, pour une excitation synchrone de type force de balourd la vitesse critique est obtenue
par I’intersection de droit harmonique bissectrice avec les droits des modes de vibration de rotor,

le diagramme de Campbell pour les hypothéses d’ailette aux figures (28.29.30)
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I11.5.2.1. Cas 1 : Rotor sein

26.107 ol
24, : e, ©—— Mode -1 -BW - STABLE
~—@—— Mode -2 -FW -STABLE
—&— Mode -3 -BW - STABLE
20. P i o Mode -4 -BW - STABLE
—— RATIO = 1
= A CRITICAL SPEED
3 16.
s
v
[ —
S 12
212,
(4]
o
8.
a,
0.16667

10. 125. 250. 375. 500. 625. 750. 875. 1000
Rotational Velocity (rpm)

Figure II1.28: Diagramme de Campbell Cas 1

Dans ce cas présent 3 vitesse critique la premiére vitesse critique correspond le 3 -éme
mode est située a la vitesse Qcl = 956.38 rpm et la deuxiéme vitesse critique correspond le 2 -eme
mode est située a la vitesse Qc2 = 635.23 rpm le troisieme vitesse critique correspond le premier

mode est située a la vitesse Qc3=428.51 rpm
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II1.5.2.2. Cas 2 : Rotor avec une ailette usée

35.785 Q@
(o] Mode -1 - BW - STABLE
~—@—— Mode -2 -FW - STABLE
30. ——4#—— Mode -3 -BW -STABLE
o] Mode -4 - FW - STABLE
25, —— RATIO = 1
- o A CRITICAL SPEED
=
= 20.
v
=
Q
=
@ 15,
i
10.
S
0.16667

10. 125, 250. 375. 500. 625. 750. 875. 1000.
Rotational Velocity (rpm)

Figure IIL1.29 : Diagramme de Campbell Cas 2

Dans ce cas présent 3 vitesse critique la premiere vitesse critique correspond le 3 -éme mode est
située a la vitesse Qcl=847.48 rpm, et la deuxiéme vitesse critique correspond le 2 -me mode est
située a la vitesse Qc2= 636.58 rpm, le troisieme vitesse critique correspond la premiére mode est

située a la vitesse Qc3=418.1 rpm
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I11.5.2.3. Cas 3 : Rotor avec 5 ailettes usées

Frequency (Hz)

29.316
< Mode -1 -BW - STABLE
~—4@—— Mode -2 -FW -STABLE
24, —#—— Mode -3 -BW -STABLE
o Mode -4 - BW - STABLE
20. e RATIO = 1
A CRITICAL SPEED
16.
12. ’
1\4——
4,
0.16667

10. 125, 250. 375. 500. 625. 750. @875. 1000.
Rotational Velocity (rpm)

Figure II1.30: Diagramme de Campbell Cas 3

Dans ce cas présent 3 vitesse critique la premiére vitesse critique correspond le 4 -éme

mode est située a la vitesse Qcl=937.4 rpm et la deuxiéme vitesse critique correspond le 2 -eéme

mode est située a la vitesse. Qc2= 640.84 rpm, le troisieme vitesse critique correspond le premier

mode est située a la vitesse Qc3=451.22 rpm.

On conclusion dans le cas de rotor sein et le casde rotor avec une ailette usée que les vitesse

critique correspondre aux mémes modes, tandis que dans le cas de rotor avec 5 ailettes usees le

troisieme vitesse critique correspond le premier mode comme les deux cas précédents et la situation

est différente pour la premiére et deuxieme vitesse critique.

En comparant les trois cas précédents on trouve que les user dans I’ailettes du rotor affecte le

mode vibratoire.
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Conclusiongénérale

Ce travail avait pour objectif d’apporter d’étude dynamique de rotors par élément finis.

Le premier chapitre d'apres l'introduction générale de ce travail est édifié a partir d'une
synthese bibliographique sur le comportement dynamique et vibratoire d'un rotor flexible. 11
synthétise les geénéralités sur les rotors des machines tournantes industrielles, I'historique et les
travaux de recherche qui contribuent au développement sur le dynamique de rotor ,D'apres une
étude détaillée dans les littératures qu'on a vue, on est conclus que le début de recherche sur le
comportement dynamique des rotors est genéralement limité sur la détermination des vitesses
critiques et les modes de vibrations, mais récemment les points de vue des chercheurs s'orientent
vers I'étude des systémes non linéaire et I'analyse de stabilité du systeme dynamique. Et est présente
la modélisation de rotor par équation fondamentales de mouvement de rotor. On a déterminé les

énergies (cinétiques et deformation), On est applique, les équations de Lagrange pour trouver
finalement les équations de mouvement de rotor.

Le deuxiéme chapitre consacré a la modélisation de rotor par la méthode des éléments fini,
on a determiné les différentes matrices des paramétres dynamique de rotor, matrice de masse,

matrice d'amortissement et matrice de rigidité.

Enfin, L’étude menée au dernier chapitre est pour objectif de détermine les fréquences est
déplacements max par trois hypothése (rotor sein, rotor avec une ailette usée et rotor avec 5 ailettes
usées), ces études ont été faite par simulation en ANSYS WORKBENSH et ils sont présentés par
le diagramme de Campbell.

D’apres ces résultats, on souhaite a la future d’approfondir et de développer la recherche
sur les sujets des systemes dynamiques et surtouts sur la stabilité de mouvements de rotor, ainsi

que I’interaction de rotor avec le fluide (effet aérodynamique).
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Résumé

Le progres technologique exige sans cesse des systemes plus performants. Pour les
machines tournantes, de grandes puissances et des vitesses trés élevées sont parmi les objectifs
voulus. Cependant, les problemes vibratoires lies leurs éléments principaux tels que les arbres et
les rotors sont des phénoménes qui demeurent encore préoccupants malgré les progres réalises dans
la conception.

Ces derniers qui sont dus, par exemple, aux inévitables défauts d’usinage et de montage
limitent les performances des machines en affectant leur fonctionnalité et leur fiabilité. Ils peuvent
causer des dégats sérieux ou mener a leurs ruines. Une compréhension compléte du comportement
vibratoire et une connaissance suffisante sur la dynamique des rotors sont donc nécessaires pour
trouver les moyens d’éviter ou de réduire ou de supprimer les vibrations. Initialement, les premiers
soucis et efforts étaient de prédire les vitesses de rotation critiques de résonance et apres modifier
la conception pour les changer afin de les éviter. Mais, il a longtemps été observé que quand les
vitesses d’opération dépasseérent les vitesses critiques des problémes indésirables variés
d’instabilité apparaissaient. Le travail présenté dansce mémoire traite un probléme réel concernant
I’analyse du comportement dynamique vibratoire d’un rotor a roue centrifuge radial. La
modélisation a été faite par la méthode des éléments finis en utilisant le code de calcul ANSYS
pour determiner les fréquences propres, les deformées modales, les vitesses critiques du rotor a
partir de trois cas (rotor sein, rotor avec une ailette usée et rotor avec 5 ailettes usées).

Mots clés : Simulation, rotors, éléments finis, analyse modale.
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