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Introduction Générale

L apparition de la méthode des éléments finis a également et profondément
influencée le domaine de la dynamique des rotors. Au départ, les codes de calcul des
¢léments finis ne peuvent pas étre utilisés pour l'analyse de la dynamique des rotors
en raison du manque de considération des effets gyroscopiques. Par la suite, la
matrice gyroscopique est prise en compte dans la formulation éléments finis.
Actuellement, plusieurs fabricants commerciaux utilisent des codes d'éléments finis
spécifiques pour la dynamique des rotors tels que les logiciels ROTORINSA et
MADYN 2000. Grice & la modélisation éléments finis, il est possible d'étudier le
comportement dynamique des rotors des machines qui tournent a grandes vitesses et
contenant plus de détails et par conséquent obtenir des prédictions quantitatives avec
un certain degré de précision élevé.

Dans la dynamique des rotors des machines tournantes, les équations de
mouvement sont Iégérement différentes a celles de la dynamique des structures. Elles
ont la forme générale suivante :

[m b+ ([c1+[G (@)} +((x 1+ [# (@) ])la} = 7}

Ou {g} est le vecteur des degrés de liberté contenant les coordonnées généralisées,
[M] est la matrice de masse symétrique, [C] est la matrice d'amortissement
symétrique, [G(())] est la matrice gyroscopique antisymétrique, [K] est la matrice de
raideur symetrique, |//(€))] est la matrice circulatoire antisymétrique et {F} est le
vecteur dans lequel toutes les forces sont regroupées. La matrice gyroscopique
contient des termes d'inertic qui, dans le cas de la dynamique des rotors, sont
strictement liés aux moments gyroscopiques agissants sur les parties tournantes de la
machine. Si I'équation est écrite par rapport a un repére non inertiel, les termes liés a
I'accélération de Coriolis sont aussi présents dans la matrice gyroscopique. La matrice
circulatoire contient des termes non conservatifs liés 4 ’amortissement des éléments
tournants et; si on utilise un modéle linéaire pour les paliers a fluides; a
’amortissement du filme fluide entourant le tourillon. Il est bien connu que la
présence d'une matrice circulatoire, peut causer ['instabilité et les rotors ne font pas
exception a cette reégle. Il faut noter que, dans la dynamique des rotors, les matrices
gyroscopique et circulatoire sont proportionnelles a la vitesse de rotation £2 et quand
la vitesse tend vers zéro, les termes antisymétriques disparaissent et 1'équation se
réduit a celui d'une structure non tournante. En outre, les matrices d’amortissement et
de rigidité peuvent dépendre de la vitesse de rotation, souvent avec (2 * et [H] peut-
étre une fonction plus complexe de 2.

L’analyse dynamique des rotors n’est pas limitée a la conception : elle peut
fournir des outils indispensables pendant le test et le fonctionnement réel des
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machines. Il est essentiel d’acquérir une connaissance approfondie des conditions de
travail et pour effectuer la maintenance préventive. Actuellement, la dynamique des
rotors est un domaine de recherche trés actif. Plusieurs chercheurs travail non
seulement sur la dynamique linéaire des rotors, mais aussi dans la dynamique non
linéaire des rotors & vitesses variables et dans le control actif des machines
tournantes. Chaque année, de nombreuses conférences et séminaires scientifiques sur
la dynamique des rotors sont déroulés. Ainsi que le nombre de documents publiés
dans des revues scientifiques et des livres augmente d’une maniére importante.

Le bulde ce mémoire de fin d’étude est la modélisation éléments finis d’un rotor
industriel multi-disques coaxiaux par le logiciel d’éléments finis ROTORINSA,
specifique pour la dynamique des rotors en flexion.

La recherche bibliographique présentée au premier chapitre a pour but de donner
une historique sur I’application de la méthode des éléments finis en dynamique des
rotors, citer quelques logiciels spécifiques en dynamique des rotors des machines
tournantes.

Le deuxiéme chapitre concerne la modélisation des vibrations de flexion des
¢léments de rotors des machines tournantes par la méthode des éléments finis. Les
matrices ¢lémentaires des différents éléments de rotor sont présentées d’une maniére
explicite en utilisant les équations de Lagrange. La forme générale des équations du
mouvement sous forme matricielle ainsi que la méthode de leurs résolutions sont
présentées.

Le troisiéme chapitre vise & étudier numériquement le comportement dynamique
en flexion d’un rotor industrielle multi disques coaxiaux en utilisant le logiciel

d’éléments finis ROTORINSA. Ce dernier apporte une solution trés précise et fiable
pour la dynamique des rotors en flexion Phisienrs résulfats sont présentés ef

commentgs,
Le mémoire est cloturé par une conclusion générale.
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1.3. Quelques logiciels d’éléments finis spécifiques en la dynamique des rotors

ette recherche bibliographique a pour but de downner une historique sur

I"apparition et I'application de la méthode des éléments finis en dynamique

des rotors, de citer quelques logiciels avec leurs caractéristiques et capacités,
spécifiques en dynamique des rotors des machines tournantes .
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1.1 Introduction

La méthode des éléments finis, trés utilisée pour le calcul des structures complexes, est
également efficace en dynamique des rotors des machines tournantes telles que les turbines, les
compresseurs et les turbomachines en générale. Les codes de calcul des éléments finis ne peuvent
pas étre utilisés directement pour modéliser et analyser les rotors des machines tournantes en raison
du manque de considération des effets gyroscopiques, phénomene qui caractérise la dynamique des
rotors. Il doit donc étre pris en compte et des méthodes de résolution spécifiques peuvent étre
avantageusement employées.

1.2 Méthode des éléments finis en dynamique des rotors : état de art

Dans la dynamique des rotors, la méthode des éléments finis (MEF) est plus souvent appliquée
pour la discrétisation spatiale des éléments d’un systeme, telle que discutée par Dokainish [1], Ruhl
et al. [2], Nelson et al. [3], Meirovitch [4], Ohga et al. [5], Degen et al. [6], Subbiah et al. [7], et
d'autres. Pour un modéle général du systéme rotor/palier, la MEF est nécessaire pour faire face aux
problémes de fréquences propres complexes et a la dépendance de la vitesse de rotation, ainsi que
I’augmentation du nombre d’opérations de calculs nécessaires pour la solution. Si le nombre de
degrés de liberté du systéme est grand, ce qui est généralement le cas, l'analyse consiste a la
répétition de la résolution d’un probléme de fréquences propres de grande taille pour différentes
vitesses de rotation du rotor.

Il existe plusieurs techniques pour réduire la taille du modéle éléments finis, tout en conservant
les fréquences et les déformés modales fondamentales du modele d'origine. Certaines méthodes,
telles que la méthode de réduction dynamique généralisée (Schaeffer, [8]), la méthode de Lanczos
(Nour-Omid et al, [9]), et 1a méthode du vecteur de Ritz (Wilson et al, [10]; Arnold et al, [11]), de
réduire le nombre de variables modales et directement résoudre le probléme aux valeurs et vecteurs
propres. La méthode la plus populaire, qui constitue la base pour d'autres méthodes, est celle de
réduction du Guyan [12], comme expliquée par exemple par Kidder [13], Rouch et al. [14], Downs
[15], Shah et al. [16], Subbiah et al. [17], Kane et al. [18] et Ratan et al. [19]. Les degrés de liberté
retenus dans l'algorithme de Guyan sont spécifiquement choisis et le systéme d'origine est réduit a
la taille des degrés de liberté retenus. En plus, le développement des méthodes de réduction a
apporté plusieurs améliorations dans les algorithmes de calcul ainsi qu'une plus grande précision
dans la représentation des modes, possibilité de manipuler des matrices non symétriques (comme
discuté par Kidder [13] et Shah et al. [16]), la présentation de la matrice de masse et la matrice de
rigidité réduites et la réduction des matrices d'espace d'état (Kane et al [18]), en balayant les modes
indésirables (Kane et al. [18], Fuh et al. [20]).

La Méthode des Matrices de Transfert (MMT), souvent combiné avec la méthode des éléments
finis, traite des matrices de plus petite taille que celle dans la méthode des éléments finis. La MMT
est utilisée 2 la fois dans les domaines d'analyse fréquentiel et temporel (Dokainish, [1]; Ohga et al,
[5]; Degen et al, [6]; Lund et al, [21]; Mucino et al, [22]; Kumar

1.3 Quelques logiciels d’éléments finis spécifiques en la dynamique des rotors

1.3.1 Logiciel ROTORINSA

ROTORINSA ou Sysrotor, est un logiciel d’éléments finis, créé par le Laboratoire de
Mécanique des contacts et des Structures de I'INSA de Lyon et le CNRS, destiné a prévoir
I’analyse du comportement dynamique des rotors en flexion. Cette version fonctionne sous
Windows et comprend trois grands modules : Préprocesseur, Calcul et Postprocesseur. C’est un
fonctionnement par projet. Un projet, par exemple : machinel, corrcspond 4 ’analyse du rotor

= g
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associé au fichier courant de données machinel.dat. Ce fichier est le fichier de référence. Il
contient les informations sur les nceuds, les €léments et les propriétés géométriques et physiques de
la machine. Comme ROTORINSA est un logiciel d’éléments finis, ceci impose pour la
modélisation éléments finis, la nécessité de fournir des données relatives a la géométrie du rotor
(coordonnées des nceuds, conditions aux limites, description des ¢éléments : arbre, disque, paliers,
éléments supplémentaires), de données mécaniques (caractéristiques des matériaux, de raideur et
d’amortissement des paliers en fonction de la vitesse de rotation) et d’informations relatives aux
excitations. Les ¢éléments supplémentaires, de type masse, raideur, effet gyroscopique,
amortissement permettent la modélisation de nombreuses particularités : accouplements, prise en
compte du bati, de supports... Le logiciel utilisant la méthode pseudo-modale permet la prise en
compte d’amortissements modaux. Le logiciel est basé sur la théorie décrite dans la référence [25].

Dans ROTORINSA, un élément d’arbre flexible dans deux plans est modélisé par élément de
type poutre a 2 nceuds distincts et 4 degrés de liberté par nceud prenant en compte raideurs et masses
classiques, force axiale, effet de cisaillement, d’inertie de rotation et gyroscopique. Un élément de
type disque rigide a un nceud a 4 degrés de liberté prenant en compte effet de masse et
gyroscopique. Un élément de type palier, accouplement, élément supplémentaire ou palier variable
peuvent avoir un nceud ou bien deux nceuds prenant en compte les matrices de raideur et
d’amortissement symétriques ou non et variables avec la vitesse de rotation. Un élément de type
attraction magnétique a deux nceuds correspondant aux deux nceuds d’un élément de type arbre. Un
élément de type palier magnétique a deux nceuds. Le premier est le nceud palier et le deuxieme le
nceud capteur.

Le préprocesseur permet de créer la géométrie du rotor dans le fichier (*.int), et de générer son
modele éléments finis dans le fichier (*.dat). A partir de ce fichier (*.dat), I'utilisateur lance
différents calculs en dynamique ou en statique et visualise graphiquement les différents résultats
concernant la méme machine.

1.3.1.1 Organisation du logiciel ROTORINSA

Le schéma de fonctionnement du logiciel est présenté par la figure 1.1 [25]. Comme
mentionner ci dessus, Il est constitué de trois modules : un Préprocesseur permettant de créer et
visualiser la modélisation effectuée, un Solveur et un Postprocesseur permettant de visualiser et de
tracer les diagrammes de Campbell, les réponses, les modes et les déformées. Actuellement il existe
des versions, en frangais et en anglais, sur PC et stations de travail. Nous disposons seulement d’une
version démonstration 4.0.6 limitée a 4 fréquences et 10 nceuds.

La mise au point des données s’effectué par des allers et retours entre I’option Préprocesseur
et 1’éditeur de texte. Les éléments de la géométrie et les messages d’erreur sont fournis par un
fichier de sortie (trageo.txt). L’option Selveur utilise le fichier de données (*.dat) en entrée et le
fichier archive (*.arc) en entrée-sortie, suivant qu’il s’agit d’une reprise ou d’un calcul initial. Le
fichier listing (*.lis) contient toutes les données et tous les résultats de calcul ; il peut étre consulté a
’écran et imprimé. Le fichier tracé (* .tra) généré contient les informations nécessaires au
Postprocesseur. Enfin le fichier (trarot.txt) garde la trace de I’exécution et contient les messages
d’erreur. Les tracés sur papier peuvent étre réalisés avec une imprimante couleur ou noir et blanc.
Les fichiers de sortie sont notés (* .ps) (format poscript), (*.hp) (format hpgl) ou (*.bmp) (format
bitmap). Le fichier (*.tri) garde la trace du triage des fréquences afin d’obtenir le diagramme de
Campbell. Le Solveur (figure 2.1) permet essentiellement le calcul des fréquences, des modes et
des réponses.

Le répertoire ol se trouve le fichier projet (*.prj) et le fichier de données (*.dat) est le
répertoire courant de travail. Tous les fichiers générés durant la session sont stockés dans ce
répertoire
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Sysrotor j

~ e P TN
.arc ) | Postprocesseur e—s_ .tri_/
Cara ) _trarot.txt__

Figure 1.1 : Schéma de fonctionnement de ROTORINSA [26]

Les diagrammes suivants (figure 1.2), présentent les différents modules du préprocesseur, les
fichiers d’entrée de chaque module et les fichiers résultats.

Description Description
nNEENAux arbres
x
Défmttion Description
paramétres disques
Description
Descriptinn aoeuds
paliers
: Modéle EFF. 3
Description Gestion des Génération du B
accouplements = eléments fichuer de domées Tngtession
Description —
glements supp. 3 Geométne du
o] Savvegarde des rotor
Lt 7 1 .-
données I'écran
Description Inpression
at. pugnétique
Description
pakiers var.

Figure 1.2 : Différents modules du Préprocesseur [26]
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Les diagrammes suivants (figure 1.3) présentent les différents modules de Caleul et du
Postprocesseur, les fichiers d’entrée de chaque module et les fichiers de résultats.

Calcul Postprocesseur

o| Déformée
Statsque

Dugramme

Canpbell

Caleul
statique

Calcul
Dogramme

Campbell
:; II:I:‘ L 5] Modes en
Caleul beaf %3 i
Réponse 55 Grylughe

1 - — alecrn
Lyl cateut e Y ; Ty Loyeryiion
Base modale a* s [ — mf“’;fn‘ i
Calcul a“.nfq : i
4 Reéponse z
E ssywchrone 1 SI‘]”'
Visualisation e h™.tra 1 Ré = %
P Amodile EF. ks B e
5| Calaul heuf i
l 7| Réponse
b*.dar lamponique x
Graphique :
al'ecrm H
Impression. 1

Figure 1.3 : Schéma des différents modules de calcul et du Postprocesseur [26]
1.3.1.2 Capacités d'analyse du logiciel

En Statique :
e La déformée due a un champ de gravité et/ou a des forces ponctuelles.
En dynamique :
e Fréquences naturelles et modes en rotation, diagramme de Campbell, instabilités et facteur

d’amortissement.
Réponse aux balourds, aux forces asynchrones, aux forces harmoniques fixes dans I’espace.

Lfforts aux paliers ct contraintes dans les arbres.
o Energies cinétiques et de déformation élémentaires.

Voici un exemple avec résultats traités par ROTORINSA [26].

728 P Y U O 1Y i e ign

Figure 1.4 : Rotor sur Palier Magnétique Actif.
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Figure 1.5 : Géométrie du rotor
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Figures 1,6 : Modéle élément finis du rotor
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Figures 1.7 : Diagramme de Campbell
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1.3.2 Logiciel MADYN 2000 [27]

MADYN 2000 est un programme étendu de rotor dynamique qui est adapté pour des systémes
généraux rotor-engrenage-palier pour [’analyse des vibrations de flexion, de torsion et les vibrations
couplées avec tous types de paliers y compris les paliers magnétiques. Le programme est bas¢ sur
une longue expérience industrielle depuis 1983. Elle couvre les besoins d'une large gamme de rotors
de petits turbocompresseurs automobiles jusqu’aux grands lignes d’arbre de production d'électricité
avec une puissance de plusieurs centaines de milliers de MW. Le module de palier magnétique dans
MADYN 2000 remonte a un développement depuis 1998 qui a été lancé pour répondre aux
exigences des applications industrielles des paliers magnétiques. MADYN 2000 met I'accent sur les
besoins particuliers de la dynamique des rotors. Il se distingue d’autres outils de rotor dynamique
par:

s La prise en compte du couplage entre les vibrations latérales, axiales et de torsion comme

dans les engrenages.

e Les paliers magnétiques peuvent &tre modélisés par ‘proven controller building
blocks’ semblables 4 des systémes réels. Les parameétres des contréleurs peuvent étre
optimisés par rapport a l'amortissement, les forces des paliers et la robustesse. L'analyse de
la stabilité du systéme complet constitué par le rotor et le systeéme de palier magnétique est
considéré (aucune solution de substitution itérative avec une raideur et des coefficients
d'amortissement du palier).

e La caractéristique non-synchrone due aux paliers a film fluide peut étre envisagée.

e Les supports de roulements et des accouplements entre les supports peuvent étre considérés
par les fonctions de transfert qui peuvent étre importées a partir de mesures ou de résultats
de modeéles éléments finis 3D d'un boitier par exemple.

e Les caractéristiques non linéaires des films fluides des paliers peuvent étre calculées et
prisent en compte dans les analyses transitoires.

Figure 1.8 : Exemple de déformés propres d'un systéme composé d’une turbine et d’un générateur

1.3.2.1 Historique de MADYN 2000

Les racines de MADYN remontent a I'Institut de Dynamique des Machines de 1'Université
Technique de Darmstadt en Allemagne. La recherche fondamentale dans ce programme d’élément
finis est étendue sur 20 ans (1970 a 1990). En 1983, une version industrielle de MADYN a été
apparue. Cette version a été principalement créée par Dr Heinz Dieter Klement. Au fil des années,
les caractéristiques de MADYN ont été renforcées notamment par des analyses non linéaires. En
1998, un complément & MADYN a été créé par DELTA JS afin de répondre aux exigences des
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applications de paliers magnétiques. En 2001, le projet MADYN 2000 a commencé avec les
objectifs suivants :

o Dynamique des rotors en tenant compte de l'influence des enveloppes et des fondations

o Maintenir la puissance de MADYN concernant la dynamique des rotors

o Intégration d‘un module complet pour I'analyse des paliers fluides

o Implémentation de nouvelles fonctionnalités qui sont devenues nécessaires en raison de
nouvelles technologies telles que des paliers magnétiques

o Amélioration de la robustesse des solveurs (valeurs propres, intégration temporelle non
linéaire)

o Implémentation des interfaces de 1'état d'art pour utilisateurs

o Implémentation d’un module pour la présentation et le tragage des résultats

o Implémentation de modules pour la structure de données en utilisant I’orienté objet

o Implémentation d'une architecture d’un programme nécessaire pour atteindre les objectifs
mentionnés ci-dessus.

Le module de I’analyse des paliers fluides dans MADYN 2000 remonte au programme ALP3T, qui
est le résultat de plus de 20 ans de recherche du Pr. Glienicke.

1.3.2.2 Caractéristiques générales
MADYN 2000 possede des interfaces graphiques faciles a utiliser pour

o le modele étudié,

o I’application des charges,

o définir et commencer les analyses,

o sélectionner et présenter les résultats.

MADYN 2000 a une structure de données orientée objet

» avoir des objets autonomes indépendants tels que : roulements, arbres, engrenages,
+ pour la combinaison et le montage de piéces de modeles facile tels que les roulements et les

arbres,
o de créer simplement des bibliothéques par le stockage d'objets dans des répertoires

appropriés.

Les dessins et les graphiques sont clairs et orientés en pratique. Ils contiennent toutes les données et
offre des options importantes pour la présentation d'information trés compliquée.

o Module de tracage a différents échelles hiérarchiques : roulements, arbres, accouplements,
engrenages, systémes

o Tracage des déformés pour dus aux forces et aux moments, les confraintes et les
déformations

o Présentation claire des déformés dépendantes du temps (les formes des modes complexes)

o Tracage de la résonance avec diverses options de résultats latéraux (directions
sélectionnables, axe principal d'orbites, vibration relative)

« Différents diagrammes de fréquences propres

o Différents diagrammes pour des résultats avec variation des parametres

o Tracage de réponse temporelle en régime a vitesse variable

-
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Un systéme MADYN 2000 contient toutes les informations : Le modéle, les charges appliquées, les
paramétres d'analyse et les résultats. L'explorateur de systéme permet de contrdler toutes les étapes
d'une analyse de la dynamique des rotors. Le comportement du systéme est intelligent, c'est a dire
en cas de changement de modéle, par exemple, les résultats qui sont affectés par le changement sont
supprimés. Ainsi, l'uniformité du systéme est assurée.

Les analyses peuvent étre automatisées a l'aide de fichiers de traitement par lots.
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Figure.1.9 : Tracage d’une ligne d’arbre en MADYN 2000 avec diverses informations sur I'arbre et de
ses sous-objets tels que des masses et supports de paliers

1.3.2.3 Capacités de modélisation
MADYN 2000 posséde des capacités de modélisation uniques :

v Systémes rotor -engrenage-paliers pour 1’analyse des vibrations de torsion, de flexion, de
traction — compression et couplés. Plusieurs types de paliers sont possibles & savoir : paliers
viscoélastiques, paliers a film fluide, paliers & roulements cylindriques, paliers a attraction
magnétiques, etc.

v Supports de paliers avec des caractéristiques dynamiques : masse -Tessort-amortisseur avec des
propriétés différentes dans les directions horizontale et verticale, fonctions de transfert générales
a partir des mesures ou analyse élément finis, des matrices spatiales qui peuvent étre fournies
par l'utilisateur & partir d'autres modéles éléments finis, couplage des supports et des directions
par des fonctions de transfert.

Accouplements flexibles

Coefficients des fluides

Montage élastique des masses avec un décalage axial de leur centre de gravité

Superposition de trongons d'arbres avec des matériaux différents, par exemple pour modéliser
les enroulements du moteur

Blocs de modélisation définis par l'utilisateur dans la syntaxe de MADYN

Prise en comptc des facteurs de premier ordre pour le calcul des contraintes
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v Matériaux dépendant de la température

v Importation de données de rotor a partir de fichiers ASCII sous forme de tableau via une
interface flexible

1.3.2.4 Capacités d'analyse

MADYN 2000 posséde des capacités d'analyse trés puissantes :

SSENENEN

<

Analyse statique : forces statiques, forces de gravité, désalignements

Valeurs propres amorties
Réponse harmonique due au balourd, aux forces (axiaux, latéral) et moments (flexion torsion)

Réponse transitoire a des forces et des moments, couples peut étre définie comme une fonction
de la vitesse et des vitesses en fonction du temps pour exécuter des simulations de démarrage et

décélération. Paliers a film fluide non linéaires peuvent étre considérés

Variation des paramétres: diagramme de vitesse critique non amortie, diagramme de Campbell,

raideur et amortissement variables, raideurs de couplage variables
Optimisations (paliers magnétiques variables et optimisés)

Eigenvalum hAnalysis
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Figure. 1.10: Mode propre combiné torsion-flexion
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Figure. 1.11: Diagramme de Campbell (fréquence propre et amortissement en fonction de la vitesse de
rotation) des vibrations de flexion d'un train d'un turbo-alternateur
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Figure. 1.12: Modes critiques en flexion du train du turbe-alternateur (mode 1 2 6)

1.3.2.5 Paliers magnétiques

Les caractéristiques de paliers magnétiques dans MADYN 2000 sont :

v" Conception de contrdleurs dans le domaine fréquentiel.

v' Modélisation des caractéristiques de roulement synchrone (par exemple des controleurs de la
force de déséquilibre)

v Modélisation des capteurs et actionneurs pour n'importe quelle position

v" L'optimisation des parameétres de régulation

1%
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1.3.3 Logiciel TORSION

Ce logiciel est en cours de développement par Guy FERRARIS, Marie Ange ANDRIANOELY
du Laboratoire de Mécanique des contacts et des Structures de I'INSA de Lyon. C’est un logiciel
d’éléments finis destiné a prévoir le comportement statique et dynamique en régime permanent et
transitoire des multi rotors en torsion. Il est utilisé pour concevoir des machines et pour modifier, si
nécessaire I’architecture d’une machine existante.

Dans TORSION, un élément d’arbre est modélisé par €lément fini de poutre en torsion a 2
nceuds et deux degrés de liberté par nceud. Un élément de type disque est modélisé par un nceud
rigide. Un engrenage est modélisé par une raideur, une inertie et un amortissement supplémentaires.

En statique, le logiciel TORSION permet de calculer la déformée a des couples statiques. En
dynamique en régime permanent, il permet de calculer les fréquences et les modes propres, la
réponse harmonique et les énergies élémentaires. En régime transitoire, il permet de calculer les
couples et les vitesses en fonction du temps [25,28].

1.3.4 Logiciel MLTIROTOR

Ce logiciel d’éléments finis est en cours de développement par Guy FERRARIS et Michel
LALANNE du Laboratoire de Mécanique des contacts et des Structures de I'INSA de Lyon. Il est
destiné a prévoir le comportement dynamique en mouvement permanent des multirotors paralléles
en flexion. II est utilisé pour concevoir des machines, en particulier des moteurs d’avion et pour
modifier, si nécessaire leur architecture.

Dans MLTIROTOR, un arbre est modélisé par des éléments poutres a deux nceuds et 4
degrés de liberté par nceud prenant en compte, raideurs et masses classiques, force axiale, effet de
cisaillement, effet d’inertie de rotation et effet gyroscopique. Un disque rigide est modélisé par un
nceud avec la pris en compte de I'effet de masse et I’effet gyroscopique. Un palier est modélisé par
2 neeuds. les matrices de raideur et d’amortissement symétriques ou non et variables avec la vitesse
de rotation. Les éléments particulicrs sont modélhiscs pur 2 nwuds. Lu modelisution des cffets
spécifiques est prise en compte : accouplements, attraction magnétique, stator, ...

MULTIROTOR prévoit en statique, la déformée due & un champ de gravité et/ou a des
forces ponctuelles et en dynamique, les fréquences naturelles et les modes en rotation, le diagramme
de Campbell, les instabilités et le facteur d’amortissement, la réponse aux balourds, aux forces
asynchrones, aux forces harmoniques fixes dans 1’espace, les efforts aux paliers et les contraintes
dans les arbres, les énergies cinétiques et de déformation élémentaires [25,29,30].

=15=
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Modélisation des rotors par éléments finis

Sommaire
2.1, Introduction ..ol e 1T
2.2. Eléments finis en dynamique des rotors : formulation
matricielles des équations du mouvement......coeevernserennens 17
2.4. Résolution des équations du mouvement ............................. 25§

e deuxiéme chapitre concerne la modélisation des vibrations de flexion des éléments de
rofors des machines tournantes par la méthode des éléments finis. Les matrices
élémentaires des différents éléments de rotor sont présentées d’une maniére explicite en

utilisant les équations de Lagrange. La forme générale des équations du mouvement sous
forme matricielle ainsi que les méthodes de leurs résolutions sont présentées.
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Chapitre 2 : Modélisation des rotors par éléments finis

2.1. Introduction

Les premiers travaux qui utilisent la méthode des éléments finis en dynamique des rotors ont
€t€ publiés en 1976 par Nelson et Vaugh [3]. Ils prennent en compte I’effet gyroscopique, I'effet de
I’inertie rotationnelle et 1’effet de la force axiale. Cette modélisation a été complétée par Zorzi et
Nelson [31] pour prendre en compte I’amortissement interne des parties tournantes.

En s’appuyant sur les expressions des énergies cinétiques et potenticlles des différents
¢léments de rotor ainsi que le travail virtuel des efforts dus aux paliers [25], les matrices
¢lémentaires dans un repére fixe sont construites. La méthode pseudo-modale, utilisée pour la
résolution du systeme d’équations globale aprés réduction, est présentée.

2.2. Eléments finis en dynamique des rotors : formulation matricielles des
équations du mouvement

La méthode des éléments finis consiste a discrétiser la structure en éléments de
dimensions finis qui sont réunis en des points appelés points nodaux ou nceuds situés sur
leur contour. II est nécessaire de définir les modéles €léments finis des éléments constitutifs d’un
rotor : disque, arbre, paliers et de représenter les forces extérieures et en particulier celles dues aux
balourds. Pour cela I’effet gyroscopique doit étre pris en considération et des méthodes de
résolution spécifiques peuvent étre avantageusement employées.

2.2.1. Disque

Un neeud du maillage €éléments finis pour le disque rigide contient quatre degrés de liberté :
deux déplacements latéraux u et w selon X et Z respectivement, et deux rotations associées 6 et y
autour de X et Z respectivement (Fig. 2.1). Ainsi, si un disque est positionné en son centre de masse

¢, le vecteur {5 } des déplacements nodaux s’€crit

{8t =(u,w,0,)" @.1)
A7 \ 7
w .
¥
Uy
(0 L ) 4
PRAVZIG
u
X X

Figure 2.1 : Degrés de liberté possibles d’un élément de disque
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L’énergie cinétique du disque correspondant a son mouvement autour du centre de masse ¢ est
calculée en utilisant un repére fixe. Le disque est supposé symétrique, les angles & et i sont petits

et la vitesse de rotation (4 = () est constante. L’expression de I’énergie cinétique du disque se
simplifie a [25] :

1 ) ) 1 . . 1 )
Td:—Z-Md(u2+w2)+51dx(t92+l//2)+—2~[ay(Qz+ZQw6’) 2.2)
Avec Myest la masse du disque, Iy et Iy, sont les moments d’inertie axiaux du disque.

La matrice masse et la matrice gyroscopique du disque sont obtenues en appliquant les équations
de Lagrange a I’expression (2.2), soit :

d(oT,) 8T, d| & (1 o by T | g . J
S e e L ] + +=1,(6°+ +—=1,(Q°+2Qy8
dt(an 25, dz{a(s,.(z W) Lal )15 Ly o)
_i{lMd(uuwz)Jrlfdx(é?+z;}2)+lfd (Qz+2£2¢79)}
08, (2 2 2"
On aura donc :
M, 0 0 0 i 0 0 0 0 u
0 M. 0 0 W n 0 0 0 W
4T, ) 2T, _ a " TS . (2.3)
dt\as,) a6 |0 0 I, 0 ||d 0 0 0 -1, |6
0 0 0 I,||w 0 0 1, 0 W
Matrice de masse [M g ] ‘ Matrice gyr.;;{:opfq ue [Gﬂ. ] ’
2.2.2. Arbre

L’arbre du rotor peut &tre modélisé a 1’aide d’éléments finis de poutre de Timoshenko de
section circulaire constante. L’utilisation de I’élément fini classique qui posséde 2 nceuds et 4
degrés de liberté par nceud permet d’aboutir & des matrices élémentaires qui ont 8 degrés de liberté
(Fig. 2.2).

|\ 7

wip Ws

W 73]
\
o _
\ . ¥
) 61 0
Uy ) 2

X

Figure 2.2 : Degrés de liberté possibles d’un élément arbre
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BREE

L’expression (2.4) exprime les relations entre les pentes et les déplacements :

ow Ou
O=— , Y=-—— (2.4)

2%
L’expression (2.5) présente le vecteur des déplacements nodaux :
i
{5}2(1{1,14!1,91,%, Uas Wy, 62, W) (2.5)

De plus, on définit respectivement les vecteurs {6u} et {§w} correspondants aux mouvements dans
les plans (O, X,Y) et (O,Y,Z) respectivement :

r T
{51‘}:(”17%: 3, Wz) ; {EW}:<W1=91= Wi, 92> (2.6)
Ensuite, on construit les matrices caractéristiques a partir des expressions (2.7) :

u=(N,)ou} ; w=(N,()sw} @2.7)

ou (N,(»)et (N,(»))sont les fonctions de forme classiques d’une poutre en flexion données
par (voir annexe A) :

(M) z<1—§—{i+¥ L S 4 i—é)
r L L L o L

) (2.8)
(Nz()’))=<l-§i+2y3' A . +“V3>

E E Y LETE BT L E
2.2.1. Energie cinétique de arbre

La formulation générale de I’énergie cinétique de I’arbre est obtenue par extension du cas du
disque [25] : I’énergie d’une tranche de poutre, de longueur infinitésimale dy, est celle d’un disque
de méme dimension (cf. équation (2.2)). Ainsi, en intégrant cette formule sur la longueur de I’arbre,
il vient :

L ) i€
T - "ZSH G +w2)@+%‘rj(¢2 + 0+ pI L +2p1Q 0y (29)
0 0 0

Avec p est la masse par unité de volume ; S; est I'aire de la section droite de la poutre ; /est le

moment d’inertie diamétral ; %I(uz +Ww')dy est I'expression classique de I’énergie cinétique
0

L
d’une poutre en flexion ; %1 I (@ +6%)dy est Ieffet secondaire d’inertie de rotation (poutre de
0

=i o
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Timoshenko) ; p7 L€ est un terme constant représentant I’énergie de rotation de I'arbre et n’a

pas d’influence sur les équations du mouvement ; 20/ Q_[lf/ 8 dy représente I’effet gyroscopique.
0

Aprés substitution des expressions (2.4) et (2.7), ainsi que leurs dérivées dans 1’équation (2.9), on
obtient pour un élément d’arbre :

1, = 25 )N, Yo+ i, Y Yo vl

2

s P g 3 Py L
4 FEQE =~ 2,0[9_[{( ){di }<dd—]j:>{5w}}dy

Et en tenant compte des fonctions de forme classiques d’une poutre en flexion données par les
expressions (2.8) et de leurs dérivées, Pexpression (2.10) prend la forme compacte suivante :

T =é(<5a W fsi+(ow o Jow+(su as foag
+ow [ Jow}+20( 51 >[Mg]{§w})+ pl LGP

Avec [M;] et [Ma] représentent les matrices classiques de masse ; [Ms] et [My] représentent I”effet

(2.11)

secondaire d’inertie de rotation dc la section par rapport a un diamétre ; [Ms] représente 1’effet

gyroscopique et pILQ? est le terme constant.

Par application des équations de Lagrange sur la forme compacte de I’énergie cinétique de I’arbre
(2.11), et en tenant compte que le terme constant a une contribution nulle, on aboutit a I’expression
suivante :

i[m}‘}g—({m +[m. g} [k} (2.12)

d\ 85,

Avec [M] est déduite de [Mi] et [M2] ; [M.] est déduite de [Ms3] et [Ma4] ; [C] vient de [Ms]. De ce
fait, les matrices [M], [M;] et [C] sont donnés par les expressions suivantes :

=T
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i

T i) STl

(156 0 —22I, 54 0 0 13 ]
0 156 0 0 54 -13L 0
0 22 0 0 13 -3* 0
1] -22I. 0 4 -13L 0 R 2.13)
54 0 ~13L 156 0 0 220
0 54 0 0 156 -22L. O
0 13 0 0 -220L 4* 0
130 -3 22 0 0 47
36 0 AL —B8 0 0 -3
0 36 0 0 =36 3L 0
0 3L 0 0 -3, -I! 0
[ ] -3L 0 4r* 3L 0 0 - @.14)
-36 0 3L 3 0 0 3L
0 =36 0 0 36 -3L 0
0 3L 0 0 -3L 4} 0
|-3L 0 -2 3 0 0 A |
0 =36 0 0 36 -3 0
36 0 -3L =36 0 0 =-3L
3L 0 -472 3L 0O 0 i
[c]-22 0 3L 0 8 =3 =i B -
IsSL | 0 36 0 0 =36 3L 0 '
-36 0 3L 36 0 0 3L
8 0 ¥ 3L 0 0 -4
| 0 3 -I! o 0 -3L 4 0 |

2.2.2. Energie de déformation de arbre

L’énergie de déformation n’est pas affectée par le mouvement du support car elle ne dépend
que des contraintes et donc de la déformée de l'arbre par rapport au support. Seules les
déformations dues i la flexion sont prises en compte (les effets du cisaillement sont négligés).
L’énergie de déformation d’une poutre de Timoshenko en rotation pour le cas le plus courant est
donnée par [25] :

2 2
EI ¢ 8° 8°
2 0 oy oy
Dérivons (2.7) par rapport a y et remplagons dans (2.16), il vient :

U, = %[(&; ﬂ {%Kdd;ﬁwdﬂ{au}ﬁu (6w ﬁ { d;:iz H%}dy]{aw }] (2.17)

T

(2.16)
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Aprés intégration, ’expression (2.17) sous forme plus compacte s’écrit :

U, =5 (K Hou}+ (ow )k, Jow) 21
Avec [Kj] et [K;] sont les matrices classiques de raideur :
12 —6L 12 —6L (12 6L -12 6L]
El-6L 4 6L 2P Ell6L 4L —-6L 2I
L o - ey [&l=5_, o 12 —6L (2:20)
-6L 2L' 6L 4L (6L 2 6L 4L |

Il est nécessaire de prendre en considération 1’effet de cisaillement @ qui modifie la matrice
classique de raideur. Il a comme expression :

g = 2 221 G e
) T2(+v)

= 2.22
GS, L (2.22)

Avec G représente le module de cisaillement ; v : représente le coefficient de Poisson ; S, = S est la
section réduite.

Finalement, la matrice de raideur avec 1’effet de cisaillement est comme suit :

[ 12 0 0 —6L  -12 0 0 —6L
0 12 6L 0 0 i 6L 0
0 6L  (4+al’ 0 0 6L (2-gF 0
(K- EI | —-6L 0 0 ([@+agf 6L 0 0 (2-qr 2.23)
(1+aB | -12 0 0 6L 12 0 0 6L '
0 1B gk 0 0 12 —6L 0
0 6L (2-gr 0 0 -6L (4+a? 0
6L 0 0 (@-agr 6L 0 0 ([@+qgr]
En I’absence de I’effet de cisaillement, I’expression (2.23) prend la forme (2.24) :
[ 12 0 0 -6L -12 0 0 -6L]
0 12 6L 0 0 -12 6L 0
0 6L 41} 0 0 -6L 2! 0
_ 2 2
K] EI|-6L 0 0 4 6L 0 0 2r (224

I'|l-% o 0 6L 12 0 0 6L
0 -12 -6L 0 0 12 -6L 0
0 6L 2I* 0 B 6L 4P 0

-6L 0 0 2 6L 0 0 477

2o
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2.2.3. Masse du balourd

Le balourd est dii a une masse m,, située a la distance d du centre géométrique ¢ du disque et
son énergie cinétique 7; doit étre calculée. On suppose que la masse my reste dans un plan
perpendiculaire a I’axe (O,Y) et sa coordonnée selon cet axe est constante [Figure 2.3]. Comme la
masse m; est négligée devant la masse du rotor, I’énergie cinétique du balourd peut se mettre sous la
forme approchée [25] :

T, =~ my, Qd (11cosQQt —wsindr) (2.25)

o

Figure 2.3 : Schématisation du balourd élémentaire

L’application des équations de Lagrange sur I’expression générale de I’énergie cinétique due & un
balourd (2.25), donne I’équation (2.26) :

d(ar) o1, , [sinQ1

— 2 |-——2=—m, dQ

dt(éé}] 00, " cos2¢ .28
Avec :

) {: } 2.27)

L’expression (2.26) correspond a la masse du balourd dans un plans perpendiculaire 4 (O,Y) au
temps ¢=(0. Quand des rotors industriels sont €tudiés, 'influence de plusieurs masses de balourds
agissent simultanément doit éfre considérée. Pour une masse de balourd au /=0, située a une
position angulaire o selon ’axe z, la force devient :

{i } = d 92{22%:2)}

w

(2.28)

Qui peut métre sous la forme :
(2.29)

{?}z{}g Jsin (Q2)+ {F }eos (Q2)

W

=23 -
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Avec :

{F2}=m,,dgz{°°5 (a))} (2.30) {F3}=rnbd92{3in(“)} @.31)

—sin (e cos(z)

2.2.4. Paliers

D’une maniére générale, les paliers qui induisent des forces extérieures agissantes sur ’arbre
comportent des caractéristiques de raideurs et d’amortissement qui sont supposées connues. Ces
caractéristiques sont sur le plan de la section droite selon les directions montrées sur la figure 2.4.
Dans celle-ci on a : ke, ks Gy €z sONt les rigidités et les amortisseurs selon les directions x et z
respectivement, &, k.. ¢, ¢z Sont les rigidités et les amortissements dans une direction (x ou z) mais
affectés par ’autre direction. Iis représentent des constantes de couplage.

Figure2.4 : Amortissement et raideurs de palier

Le travail virtuel 6W des forces extérieures agissant sur 1’arbre se met sous la forme :
oW =F ou+F ow (2.32)

F, et F, sont les composants de la force généralisée qui s’expriment sous la forme matricielle
suivante :

E‘ _ kn kXZ W _ Cyx Cxz 1
{Fw}_ (:kzx kzz}{LU} [CZX CZZ-HLE"} (2.33)

L’influence des pentes et des moments est habituellement négligée et compte tenu de (2.33)ona:

B, ke 0 Ry O][u] [ex O ¢y O]f2
Ja :
»|_ |0 0 0 0}jg{ |0 O 0 01}8 2.30)
E, ke 0 By Of{w] |czx O ¢z Otk
E, 0 0 0 Ojlw) LO O 0 Ofly

e TR
| S VR |
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La premiére matrice est une matrice de raideur, la seconde une matrice d’amortissement visqueux.
Ces matrices ne sont généralement pas symétriques pour les paliers hydrodynamiques et les termes
peuvent varier d’une maniére importante en fonction de la vitesse de rotation [25].

2.3. Résolution des équations du mouvement par la méthode pseudo-modale

L’application des équations de Lagrange donne I’équation générale du mouvement :

MR+ [c@Nd 1+ K Ns )= {F ()} 2.35)

Avec:
{F(n}= {F} }+ {F, }sin Q1 + {F, }cos Q¢ + {F, }sin sQt +

+ {F, }cos sQt + {F, }sin ot + {F, }cos ot (2.36)

Ou {E}est le vecteur incluant des forces constantes dont celles dues a la pesanteur, {FQ} et
{F 5 } sont dus aux effets de balourds, {F 4} et {F s }correspondent aux forces asynchrones, {F 5}

et {F7 }correspondent aux forces harmoniques fixes dans I’espace, {5 } est le vecteur contenant

maintenant tous les déplacements nodaux, [M ] est la matrice de masse symétrique, [C (Q )] est la

matrice d’amortissements antisymétrique, fonction de la vitesse {2 incluant Ueffet gyroscopique et
les caractéristiques d’amortissement des paliers fréquemment.

Pour la résolution de I’équation (2.35), la méthode pseudo-modale est généralement
appliquée qui permet une réduction importante de I'ordre du systéme d’équations [25].
Généralement quelques centaines de degrés de liberté sont suffisants pour modéliser un rotor et 'on
s’intéresse a une dizaine de modes : le facteur de réduction est donc significatif (= 20 a 30), ce qui
conduit 4 un gain appréciable en temps de calcul et en espace mémoire occupé. Un autre atout de
cette méthode, téside dans la possibilité de la prise en compte des amortissements modaux connus
expérimentalement. De nombreux tests ont montré que la précision de cetle méthode est
excellente ; I’erreur, par rapport 4 une méthode numérique exacte est inférieure a un pour cent (1%).
Une base modale est définie & partir des solutions de I’équation (2.37) :

[M]{$}+[K‘]{5}= {0} (2.37)

EY
Ou [M ] représente la matrice de masse ; [K ] est la matrice de raideur obtenue & partir de

[K ] ot les termes de type K., Kz , introduits par les paliers sont supprimés afin de conserver la
symétrie.

Les n << N plus basses fréquences et modes sont obtenus par une méthode d’itérations

simultanées. Les » premiers modes {qlf’] } {4,?5,1 } forment une matrice :

[@]=[{s}.. 1.1 (2.38)

On adopte comme changement de base :
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[T T S e

}=[elig} (2.39)

Ou {q} représente le vecteur des coordonnées (variables) modales.
En effectuant le changement de base donné par I’expression (2.39), et en multipliant

I’équation (2.35) par [(D ] ! , on obtient :

[o] Mol +e] [c@Iekd}+ @] [Klolgt=[o] {FG)} @40

A ce stade, I’amortissement modal peut étre introduit. Par analogie avec un systéme & un
degré de liberté (masse, ressort et amortisseur visqueux), on définit des termes ¢; tels que :

e, =260V [K g} 6.V [ Jg,) (2.41)

Ces termes seront ajoutés a la diagonale de la matrice [(I)]T [C (Q)][fb] Les valeurs des ¢,
facteurs d’amortissements modaux, sont essentiellement estimées par le spécialiste de construction
de la machine ou connues expérimentalement.

On adopte les changements suivants :
[m]=[o] [» o]
kl=lofix]e]
r}=lel {Fo} ¢4
[c]=[o] [c@]l@]+ diag[C,]
Ou C; : est une matrice diagonale contenant des termes de type (2.41).

Dans ce cas, I’équation (2.40) prend la forme donnée par (2.43) :
[m R} leg+ Ik Kat={r} (2.43)
2.3.1. Fréquences naturelles, Diagramme de Campbell et instabilités

Les solutions de I’équation (2.43), sans second membre et pour une vitesse de rotation Q
fixée, sont de la forme :

at={0}" (2.44)

Ce qui donne apreés calcul :

(”2[”1]+ rlel+ [kD{Q}= 0 (2.45)

oV
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Qui peut étre mise sous forme matricielle :

e -t el el

Le probléme aux valeurs propres et vecteurs propres défini en (2.46) est résolu, par
Ialgorithme du Q.R [**], pour quelques vitesses de rotation (en général de I’ordre de la dizaine).
Les résultats de la forme (2.47) conduisent & la connaissance des fréquences, facteurs
d’amortissement et instabilités.

= —f—;‘ji jo, (2.47)

Ou m; est la i-iéme fréquence, & est le facteur d’amortissement visqueux.

2.3.2. Réponse aux forces d’excitation

11 s’agit de la réponse en mouvement permanent et la solution générale des équations (2.35)
et (2.43) sans second membre n’est pas considérée.

2.3.2.1 Force constante
L’équation & résoudre est comme suit :
[klsi=1{F} (2.48)

Culte Lquation cst facile & résoudre dircctement ct sans réduction par ["application de lu méthode de
Gauss.

2.3.2.2. Balourd

L’équation & résoudre est :

[mla}+ [cKab+ Ik la} =17, }sin Q-+ {1; feos Q1 (2.49)

Avec :

AR LRI

(2.50)
{ni=le] £}
Les solutions de (2.49) sont cherchées sous la forme :
{a}=1a, }sin Q1+ {g, jcos Q1 (2.51)

Ainsi, "identification des termes en sin Qf et en cos Qt, permet d’écrire :

B Iy o

|
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R I

(2.52)

s e AR

Le systéme (2.50) doit étre résolu pour un nombre important de vitesses de rotation (de 1’ordre de
1000) et les déplacements nodaux sont obtenus a partir de (2.38) :

{61=[0]1(g,(@)}sin Q1+ {g,(Q)}cos Q1) (2.53)

2.3.2.3. Force asynchrone

L’équation & résoudre est :

Im a3+ lelia)+ lklig} = {7, )sin sQr+ {£; oos s (2.54)

Avec :

{{f4}= o] {F,}

(2.55)
{fit=lol {1

Les solutions de (2.53) sont cherchées sous la forme :

{q}: {q4 }sin sQr+ {qs }cos sQt (2.56)
Ainsi, I’identification des termes en (sin sQf) et en (cos s2f), permet d’écrire :

{[k]_ [mKSQ)2 “SQ[C] }[:%]J:l_{’lfq}}

2 - (2.57)
safe]  [kl-[mksay jliast] {73

Comme précédemment ce systéme (2.56) doit étre résolu pour un nombre de vitesses de rotation (de
I’ordre de 1000). Le retour aux déplacements nodaux est réalisé par (2.38), soit ;

{5} = SQ[CI)]({q4 }sin sQ1+ {qr5 }cos SQt) (2.58)

SOy
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d’un rotor industrielle multi disques coaxiaux, issu de la référence [25], en utilisant le

logiciel d’éléments finis ROTORINSA. Ce dernier apporte une solution trés précise et

fiable pour la dynamique des rotors en flexion. Plusieurs résultats sont présentés et
commentés. Nous étudions en particulier, 'influence du maillage, du nombre de modes sur les
résultats.

( Ve troisiéme chapitre vise a étudier numériquement le comportement dynamique en flexion
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3.1. Introduction

Nous étudions dans ce chapitre, le comportement dynamique en flexion d’un rotor industriel
par éléments finis en utilisant une version démonstration du logiciel ROTORINSA. Le rotor est
modélisé par trois disques coaxiaux montés sur quatre arbres, support¢ par deux paliers
viscoélastiques anisotropes. Les disques sont supposés infiniment rigides tandis que les arbres sont
supposés flexibles. Chaque disque est modélisé par un nceud a quatre degrés de liberté. Les arbres
sont modélisés par des éléments poutre a quatre degrés de liberté par nceud.

Plusieurs résultats sont présentés et commentés : les déformés statiques, les fréquences et les
modes de la base modale, les modes en rotation, le diagramme de Campbell et les instabilités, la
réponse au balourd et la réponse a une force asynchrone. Nous avons étudié aussi, ’influence du
maillage, du nombre de modes sur les résultats.

3.2. Exemple d’application numérique

Le modéle mathématique du rotor a étudier, présenté par la figure 3.1, est composé de 4 arbres,
3 disques et 2 paliers viscoélastiques. Les différents calculs a effectuer sont : la déformée statique,
la base modale, le diagramme de Campbell, la réponse dynamique du rotor due & un balourd, la
réponse due a une force asynchrone et voir I’influence du maillage et de I’amortissement modale
sur les réponses dynamiques calculées. Les quatre arbres ont le méme rayon R = 0.05 m dont les
longueurs sont respectivement :

L;=02m L;=03m L3;=05m [L;=03m
Les disques et les arbres sont fabriqués en acier dont les caractéristiques sont :
Modulc d’¢lasticit¢ d’ Young : [ =2 > 10! N/m®
Masse volumique : p = 7800 kg/m’
Rapport de Poisson : v =0.3

Les caractéristiques des disques sont regroupées dans le tableau 3.1.

Tableau 3.1 : données des disques

Disque Dy D, Ds

Epaisseur 4 (m) 0.05 0.05 0.06
Rayon intérieur R; (m) 0.05 0.05 0.05
Rayon extérieur R, (m) 0.12 0.20 0.20

Les caractéristiques des paliers sont regroupées dans le tableau 3.2.

Tableau 3.2 : données des paliers

Kir=5x10N/m Kz=7x10'N/m Kxz=Kz=0
Cor=5x10"Ns/m ;=7 x 10 Ns/m Cyz=Czx=0

i
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Figure 3.1. : Modéle mathématique du rotor multi-disques coaxiaux

3.3. Géométrie du rotor

Le préprocesseur permet de décrire les éléments du rotor et de générer le fichier de données.
Afin de générer le fichier de données nécessaire pour la modélisation sous le logiciel
ROTORINSA du rotor a étudié, il faut décrire tous ces éléments a savoir I’arbre, le disque et les
paliers. Le rotor (Figure 3.2), comporte 4 éléments d’arbres, 3 éléments de disques et 2 éléments de
paliers viscoélastiques. Une propriété physique est affectée a chaque élément (caractéristiques de
I’arbre, disque, paliers).

3.4. Modéle Eléments Finis du rotor

Lors dc la génération du fichicr dec donnéces (Annexe A), un mailleur automatique discrétise
les éléments d’arbre en plusieurs éléments finis suivant leurs tailles respectives. Pour le rotor étudié,
le nombre d’éléments finis choisi dans 1’élément d’arbre le plus court est 2 et le nombre d’éléments
finis choisi dans I’élément d’arbre le plus long est 3 parce que nous disposons d’une version
démonstration limitée a 10 nceuds. Le modéle éléments finis du rotor est présenté sur la figure 3.3.

ROTORINSA Dynamique des rotors en flexion I Glomitre &y rohr
—— Dmbealane Coet- 1000 ° —— * Lioed
——  Dmes igsoue) Ot e é PALER
z - ECHEILE Yoo 1300 BTSSP :
V.406 CENO 24 4014 Db cuaer Ven- DD 0 e ] [T

e ISA Lyon - UMR 5259 CARS - (F)

Figure 3.2 : Géométrie du rotor générée par ROTORINSA

]




Chapitre 3 : Comportement dynamique en flexion d’un rotor multi disques coaxiaux : utilisation du logiciel
ROTORINSA

ROTORINSA Dynamique des rotors en fexion } Moddke E. F. du rotor
Dk ke farkee} Coet= 1000 o & Reidew 1 Hoed
——  Dmbss dsaue)
V408 DEMO 2442014 - m calzu ECHELLE  Ymex= 1300 BTSSR O yaeee & Amds, PALER
e Ymo= 0000 2 Hoeuds
|
|
|
|
’ ‘ ) ! ’ |
l [ | ’ | ‘ | | { | I ’
i : ‘ i 8 :
i 3 H 7 .
2 H 6 10
1 H 9
L dicank Siructures - INSA Lyon - UMR 5259 CNRS - (F)

Figure 3.3 : Modéle éléments finis du rotor

3.5. Résultats numériques

Le module Calcul permet de calculer la déformée statique du rotor soumis a des forces et des
moments ou a la gravité. Il calcule en dynamique :

e Les fréquences et les modes de la base modale.

e Les modes en rotation, le diagramme de Campbell et les instabilités.

e Laréponse au balourd.

e Laréponse aux forces asynchrones.

e La réponse aux forces harmoniques.

e Les efforts aux paliers et les contraintes.

e Les énergies élémentaires.

Le menu Calcul permet de lancer les différents types de calculs :
e En statique
e En dynamique, lorsqu’il n’y a que le fichier de données (.dat) dans le projet, le seul menu
actif est le menu de calcul de la base modale, les autres sont inactifs.

Le premier calcul a lancer est le calcul de la base modale. Le fichier archive (.arc) est généré, les
menus de calculs : Campbell, Balourd, Asynchrone et Harmonique sont activés par la suite.

S
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3.5.1. Déformé statique
La figure 3.4 montre la déformée statique du rotor soumis 2 :

® Une force radiale statique appliquée verticalement au niveau du disque 2 de valeur F.= 100 N
sans gravité (figure 3.4.a). L amplitude max est de 5.05x10° m ;

¢ Une force radiale statique appliquée verticalement au niveau du disque 2 de valeur F,= 100 N
avec gravité (figure 3.4.b). L’amplitude max est de 7.07x10° m ;

e Une force radiale statique appliquée verticalement au niveau du disque 2 de valeur .= 100 N
avec gravité (figure 3.4.b). L’amplitude max est de 7.07x10° m ;

¢ Une force radiale statique appliquée verticalement au niveau du disque 2 de valeur F,= 100 N et
un moment statique autour de x, 7, = 500 Nm, sans tenir compte de la gravité (figure 3.4.c).
L’amplitude max se réduit 4 2.8x10° m ;

e Une force radiale statique appliquée verticalement au niveau du disque 2 de valeur .= 100 N et
un moment statique autour de x, 7 = 500 Nm, avec la prise en compte de la gravité (figure
3.4.d). L’amplitude max est de 7.07x107 m ;

DynamiGue des rolors en fieron [ — ROTORINSA Dynemique de3 rolors e fexson [ Dt sest
Uodéie 1impie Ge MEti fotorT coazisax Wodéie simpie de mii-rotors comsanx
¥.408 0O ZU42H e casEmm Y408 DEMO ZU4ZTUW e TS

> gy

A
L/./ % g"/

ROTORINSA Oyracakna des rolors en flezion  obarmde saen ROTORINSA Oynamique des rolors en flexion I
Modie simpic de mitiaoiors coasisax Modéle simple de milt-rolos comxEux

vaan om0 msan [ e vassoea mun [ oo

© (d)

Figure 3.4 : Déformée statique du rotor pour plusieurs cas de chargement statiques
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3.5.2. Modes de la base modale

La figure 3.5 illustre les quatre premiers modes propres en flexion de la base modale du rotor
étudié. On note que la version du logiciel que nous disposons est limitée a quatre fréquences et dix
nceuds. Les fréquences des quatre premiers modes sont :

* Premier mode : 60.62 Hz, précession inverse

* Deuxiéme mode : 63.03 Hz, précession directe
e Troisiéme mode : 169.50 Hz, précession inverse
e Quatriéeme mode : 185.57 Hz, précession directe

°

Dynamique des rolors en Rexion e 04 0 2a0e ot
Modile simple de mi-rolors coaxiaux o 1

Dprsicpms dra rolers o8 Bewion T e e o ROTORMSA
Moddle simple de milb-rolors cosxiaux [T,
v.4ns 0RO THemM P V.88 oOMO TGEU = aEi

Va5 o0 e E— po— v eas oo Aol

Figure 3.5 : Modes de la base modale

3.5.3. Diagramme de Campbell

Comme la vitesse de rotation (2 du rotor peut apparaitre explicitement dans les équations du
mouvement, a cause de 1’effet gyroscopique dii aux disques, a ’arbre et les caractéristiques des
liaisons, les fréquences propres d'une machine tournante peuvent dépendre de la vitesse de rotation.
La figure 3.6 montre I’évolution des fréquences propres du rotor en fonction de la vitesse de
rotation du rotor connu sous le nom diagramme de Campbell. Les vitesses critiques sont les vitesses
de rotation du rotor pour lesquelles, en un point et pour une direction fixée, 1’amplitude du

S5y i
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déplacement passe par un maximum. Elles sont particuliérement dangereuses. En 1’absence de
I’amortissement, une vitesse critique de rotation coincide exactement avec une fréquence propre du
rotor. Les vitesses critiques peuvent étre donc déterminges a partir du diagramme de Campbell par
les intersections des courbes relatives aux fréquences naturelles avec celles liées aux fréquences de
rotation (ligne droite @ = s£2, avec s = 1 pour une force synchrone telle que la force du balourd, s #
1 pour une force asynchrone). D’apreés la figure 3.6, on constate que le comportement du rotor est
stable, non symétrique et de précession directe ou inverse. L’intersection de f;(N) et f>(N) avec les
droites f{N) = N/60 et AAN) = 0,5.N/60, aux points A, B, C D, E, F, G et H donne les vitesses
critiques suivantes (Annexe B) :

Force synchrone : balourd (s = 1):

e Aupoint A : N4=3621.07 tr/mn et f1=60.35Hz
e Aupoint B: Ng=3799.49 tr/mn et f5=6332Hz
e Aupoint C: Nec=10040.78 tr/mn et fc=167.35Hz
e Aupoint D: Np=11311.68 tr/mn et fp=188.53 Hz

Force asynchrone (s = 0.5) :

e Aupoint E: Ng=717351t/mn et  fz=59.78 Hz
o Aupoint F: Np=7680.72t/mn et  fr=64.01 Hz
e Aupoint G: N6=19567.49 t/mn et  fy=163.06Hz
e Aupoint H: Ny=2343291t/mn et  fy=19527Hz

Et les fréquences propres a I’arrét (€2 = 0 rad/s) :

fiz60.62Hz  fu=6302Hz  fp=169.50Hz  fo= 18557 Hz
ROTORINSA Dynamique des rotors en flexion | Diagrameme de Campbes
Modéle simpile de milti-rotors coaxiaux Précession directe Précession inverse
V. 4.0.8 DEMO 5 52014 Gl St
—— Instabe ——  instable
FREQG (1)
20000 _ D 4
100.00 _| N
140.00 : \
i G
12000 _|
100.00 :
oo | B
— N 10
£0.00 - /7 = ,
40.00 : A
. E
2000 _|
0.00 1 1 1 1 L L 1 1 1 1 ::“’;
o 2000, 8000 9000, 12000. 16000, 18000. 21000. 24000. 27000. 30000,
Laboratoire de Mécanique des Contacts ef des Structures - INSA Lyon - UMR 5255 CARS - (B)

Figure 3.6 : Diagramme de Campbell
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3.5.4. Modes en rotation

Un mode en rotation représente les orbites elliptiques (modéle non symétrique) des
différents nceuds de 1’axe de rotation du modéle éléments finis du rotor (voir figure 3.3). Les 4
premiers modes en rotation sont représentés sur la figure 3.7 pour une vitesse de rotation de 4000
tr/mn, et le type de précession est donné ci-dessous :

= Mode 1 : précession inverse
= Mode 2 : précession directe
= Mode 3 : précession inverse
=  Mode 4 : précession directe

[ ROTORINSA Dymamique des rolors en fexion e 1
Mogkie simpie 8 MOB-TOIOS COTEIEX Ve aoowm ‘Mocdie timple Ge MIN-roLor CORKIIEX Ve o om
WA OOD TN |y o= ] an ] TAERD TR P et o Friare Bs Pricemr arwie
. - “

ROTORMSA Dyamique des rolors en Sexion | i
Modile imple de milirolors coaxiaux Ve wmomm

Vi o menu

Figure 3.7 : Modes en rotation, N = 4000 tr/mn

3.5.5. Réponse au balourd

La figure 3.8 illustre les amplitudes de vibration du rotor aux nceuds 3, 5 et 8 (nceuds des
disques) en fonction de la vitesse de rotation du rotor N, dus a un balourd de masse 10~ kg,
appliquée au périmetre du disque 2 de rayon 20 cm. Le diagramme de Campbell ﬁgure 3.6, donne
I’évolution des fréquences naturelles en fonction desla vitesse de rotation et permet de visualiser
approximativement les vitesses critiques dues au balourd (points A, B, C et D) a cause de la
présence de l'amortissement. Les vitesses critiques ne sont vraiment déterminées que lors de la
réponse aux balourds ou de la réponse a une force asynchrone. Autrement, les vitesses critiques

Sy
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dues a un balourd ou a une force asynchrone ne correspondent pas exactement a 1’intersection de
courbes de fréquences avec la droite = N/60 du diagramme de Campbell. Les vitesses critiques
et les fréquences correspondantes sont :

o N;=3621.07t/mn  f;=60.35Hz
o N>=379949t/mn  f;=63.32Hz
o N;=10040.78 t/mn  f;=167.35Hz
o N;=11311.68 tr/mn f;=188.53 Hz

ROTORINSA | Dynamique des rotors en fiexion | Réponse sous balourd
| Modéle simple de milti-rotors coaxiaux
V. 408 DEMO 12 52014 F 3 N @
Noesd  §
ANPL (m) s = 1.00 =]
i o Uitesse = 3621.07 tr/mn
FREQ = 60.35 Hz
Uitesse = 3799.49 tr/mn
o FREQ = 63.32 Mz
Vitesse = 18640.78 tr/mn
FREQ = 167.35 Hz
1.008-04
UVitesse = 11311.68 tr/mn
FREQ = 188.53 Hz
100505

/’ /
/1
1.005-07 :i

1.00E08 1 1 1 L 1 1 1 1 1
0 3000. 000, 5000 12000 15000, 18000 21000. 24000. 27000, 30000,

| Vitesse
(twimnn)

Laboratoire de Mécanique des Confacts ef des Structures - INSA Lyon - UMR 5253 ONRS - (F)

Figure 3.8 : Réponse au balourd pour différents neeuds

3.5.6. Réponse due a une force asynchrone

La figure 3.9 montre les amplitudes de vibration du rotor aux nceuds 3, 5 et 8 en fonction de la
vitesse de rotation du rotor &, dus a une force asynchrone d’amplitude 100 N et de fréquence 0.5 €,
appliquée au nceud 5 (disque D). Méme chose que dans le cas d’un balourd, les vitesses critiques
dues a une force asynchrone ne correspondent pas exactement a l’intersection de courbes de
fréquences avec la droite f=0.5N/60 du diagramme de Campbell. Les vitesses critiques et les

fréquences correspondantes sont :

N;=717351t/mn £, =59.78 Hz
N,=768072 t/mn  f,=64.01 Hz

N;=19567.49 tr/mn  f;=163.06 Hz
N,=2343291t/mn  f;=195.27 Hz

=
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Figure 3.9 : Réponse due 2 une force asynchrone pour différents neeuds

3.6. Influence du nombre de modes
3.6.1. Diagramme de Campbell

La figure 3.10 montre ’influence du nombre de modes sur le diagramme de Campbell. On
constate que pour deux modes (7 = 2, figure 3.10 (a)) de la base modale, on obtient deux évolutions
des fréquences propres en fonction de la vitesse de rotation, alors que pour quatre modes, quatre
évolutions (figure 3.10 (b)).
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Figure 3.10 Influence du nombre de modes sur le diagramme de Campbell,
n =2 modes, (b) : n =4 modes

Les fréquences propres & 25000 tr/mn sont présentées dans le tableau 3.3, pour deux et quatre
modes obtenues par la méthode pseudo modale et sont comparées avec celles obtenues par la
méthode directe [25] (la résolution du systéme d’équations [2.35] s’effectue en conservant toutes
les N degrés de liberté). L’erreur absolue reste trés faible.
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Tableau 3. 3 : Fréquences propres en Hertz 4 25000 tr/mn

Fréquences Val. Réf, [25] 2 modes 4 modes
F; 55.41 56.14 56.13
1.3% 1.3%
F 67.20 68.05 68.04
1.3% 1.3%
F; 15790 - 160.3
1.5%
F4 19360 - 196.3

1.4%

3.6.2. Réponse au balourd

La réponse due a une masse de balourd de 107 kg, située sur le périmétre du disque Ds, est
présentée sur la figure 3.11 pour deux et quatre modes respectivement. Les mémes constatations
que pour la figure 3.10. Nous remarquons aussi que les vitesses critiques et les amplitudes
correspondants restent presque les mémes pour deux ou quatre modes (voir Tableau 3.4).
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Figure 3.11 Influence du nombre de modes sur la réponse au balourd,
(a) : =2 modes, (b) : # =4 modes

Tableau 3. 4 : Vitesses critiques [tr/mn] en fonction du nombre de modes

Vitesse critique Val. Réf. [25] 2 modes 4 modes
G 3620.40 3621.07 3621.07
C 3798.1 3799.52 3799.49
Cs 10018 e 10040.78
Cy 11279 e 11311.68
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3.7. Influence du maillage

Le tableau 3.5 montre I’influence du nombre d’éléments arbres sur les fréquences propres du
rotor a I’arrét (N = 0 tr/mn). Nous avons utilisé 4, 5, 8 et 9 éléments arbres respectivement selon
disponibilité du logiciel (figure 3.12). Les fréquences obtenues en utilisant 4 éléments finis sont
presque les mémes en utilisant 9 éléments finis et montrent qu’il n’est pas nécessaire d’utiliser un
grand nombre d’élément arbre pour obtenir des résultats satisfaisants.

Tableau 3. 5 : Influence du maillage sur les fréquences propres en Hertz a 0 tr/mn (= 4)

NEF Fi F; F3 F4

4 EF 60.63 63.02 169.53 185.62
5EF 60.63 63.03 169.52 185.62
8 EF 60.63 63.02 169.50 185.57
9 EF 60.62 63.02 169.50 185.57

T

IR RRCRI|

4 éléments

T

5 €lémenls

) [ S—

8 éléments

9 éléments

Figure 3.12 Différents maillages utilisés pour modéliser le rotor
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Conclusion Générale

e travail avait pour objectif, 1’étude du comportement dynamique en flexion d’un rotor
industriel par la méthode des €léments finis en utilisant une version démonstration du
logiciel ROTORINSA, développée par le Laboratoire de M¢canique des Contacts et des
Structures de I'INSA de Lyon et le Centre Nationale de Recherche et de Sécurité.

Dans le deuxiéme chapitre, la formulation matricielle des équations du mouvement en
dynamique des rotors en flexion par la méthode des éléments finis est présentée en utilisant le
formalisme de Lagrange. La méthode pseudo modale, utilisée pour la résolution des équations du
mouvement, est présentée a la fin du chapitre.

Dans le troisiéme chapitre, une application numérique d’un rotor industriel est présentée et
commentée en utilisant le logiciel ROTORINSA. Le rotor est modélisé par trois disques coaxiaux,
montes sur quatre arbres, supporté par deux paliers visco€lastiques anisotropes. Les disques sont
supposés infiniment rigides tandis que les arbres sont supposés flexibles. Chaque disque est
mod¢lis¢ par un neend 4 quatre degrés de liherté, T.es arhres sont modéliscs par deg éléments poulic
a deux nceuds et a quatre degrés de liberté par nceud. Plusieurs résultats sont présentés et
commenteés : les déformés statiques, les fréquences et les modes de la base modale, les modes en
rotation, le diagramme de Campbell et les instabilités, la réponse au balourd et la réponse a une
force asynchrone. Nous avons étudié aussi, I’influence du maillage et du nombre de modes sur les
réponses dynamiques. L’influence de 1’amortissement modale est ignorer car ce dernier est
extrémement difficile & prédire. L’amortissement modale peut étre mesuré expérimentalement (il
peut €tre dittérent pour chaque mode).

D’aprés les résultats obtenus, nous avons conclu :

e La prise en compte de I’effet gyroscopique dit aux disques ou aux arbres rendent les
fréquences propres du rotor varient en fonction de la vitesse de rotation. Le comportement
libre du rotor est alors résumé par le tragage du diagramme de Campbell.

® A partir du diagramme de Campbell, en peut déterminer les vitesses critiques de rotation
dues aux balourds ou a des et forces extérieures asynchrones.

e Les caractéristiques viscoélastiques des paliers hydrodynamiques rendent le modéle
mathématique du rotor anisotrope et par conséquent les équations du mouvement sont non
symétriques.

° A cause de la présence de I’amortissement, le rotor peut devenir instable dans des plages de
vitesses de rotation. Le rotor étudié est stable dans la plage de vitesse choisie.

* Avec la présence de I’amortissement de 1’arbre ou des paliers, le diagramme de Campbell
permet de visualiser approximativement les vitesses critiques dues aux balourds ou & des
forces asynchrones qui sont bien déterminées & partir des réponses dynamiques.

® Dans le cas d’un modéle de rotor non symétrique, les trajectoires des nceuds de 1’axe de
rotation sont elliptiques.
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Conclusion Générale

* Le nombre d’¢évolution des fréquences propres et le nombre de vitesse critiques est égales au
nombre de modes.

¢ Quatre modes sont largement suffisants pour la convergence des résultats d’ou I’importance
de I'utilisation de la méthode de résolution pseudo-modale.

e Il n’est pas nécessaire de choisir un maillage trés fin pour avoir la convergence des résultats.
S’il ya plusieurs disques et arbres dans le modele, dans ce cas, il est indispensable
d’augmenter le nombre d’élément finis.

e Le logiciel ROTORINSA est efficace en dynamique des rotors en flexion et permet de faire
des applications industrielles sur de petites comme de grosses machines tournantes telles que
les turboalternateurs.



Annexe A

Constriction des fonctions de forme d’un
élément de poutre en flexion

L’arbre du rotor est modélisé par des éléments de poutre de section circulaire
constante. L'élément classique utilisé est a deux nceuds et quatre degrés de liberté par
neeud. Les matrices élémentaires ont donc huit degrés de liberté. Le vecteur des
déplacements nodaux s’écrit alors :

{5}:{ul=w1’913W15u25w25925W2}T (Al)

De plus, on définit respectivement les vecteurs {Su} et {Sw}dans les plans (0, X,Y) et
((), Y,Z) tels que :

(ou} ={u ) 5 {owh={w.6.m.6)  (A2:3)
On construit les matrices caractéristiques a partir de :
u(y)= (N, (»)){ou} D w()=(N, () {ow) (A.4-5)

(Nl ( y)) : (N2 (y)> : les fonctions de forme classiques d'une poutre en flexion dans les

plans (0,X,Y) et (O,Y,Z) respectivement.

Construction des fonctions de forme dans le plan (0,x.Y)

Le nombre de terme dans le polynéme d’interpolation doit étre égale au nombre de
degrés de liberté par élément dans ce plans :

a, a,

a a
u(v)=a+ay+ay +ay =1y y¥ y)§ =P (A.6)

2 2

a, a,



.—E‘;ﬁ‘;
==
=

Annexe A

uj ~ 2 l
v £

g Vi

1 X

Les rotations i et € sont liées aux déplacements u et w par :

Pu
w(y)=—5=—al—Z%y—3agy2=(0 -1 -2y -3y’)

Soit :
oM < 2 2]
v(y)| [-P () ]|]|a] [0 -1 2y 3y*]|a

Introduisons les conditions aux limites suivantes :

ay=0:u=aqa,;y=-q

2 . o 2 3 & s 2
ay=l:u=a+al+al”+al” ; y,=-a,-2a,l-3a,

(A.8)

(A.9)

On construit alors la matrice des déplacements généralisés[l’n } :

u, 1 0 0 0 ]fa
Vil _ 0 =] 0 0 ||a
u, 1 i P P |l=
W, 0 -1 -2 -37||aq
(5]

D'ou il vient :
i
“l=[p T (ou) (D.11)
a, =
a;

Alors :

s _[ PO g | VO, 5
Lol AT e o

Avec:

(A.10)

(A.12)
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-b‘ %
1 0 0 0 a,
" 0 = | 0 0 |la
P = ! A.13
[] =3/ 2/1 3/ Ul ||a, (2:13)
2/F -1 2/P -1/P ||a
D’ou, il vient :
~ 3y2 2y3 ) 2y2 y3 ) 3y2 2y3 ' y2 _y3
WON_|"7 7 TR T T |
(MO |6y 6. | 4y, 3 6y 67 2y 3y
P P 1 R A
Cest a dire :
3y° 2y’ 2y’ Yy 3yt 2y° ¥y
N =(1-"2—42= - e ol - ;T A.15
() < A ;P e I P A1

Construction des fonctions de forme dans le plan (0,7,2)

On procéde de la méme maniére que dans le plan (O, o o ), on obtient :

2 3

(Nz(y)>=<l— SO BEL S

T A I A

+ l;;> (A.16)
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Annexe B

Etude Numérique
Utilisation Du Logiciel ROTORINSA

1. Fichier de données généré : Projet de fin d’étude 2014
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2. Diagramme de Campbell : Points d’intersections avec les droites Y =S X
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Résumé

Résumé

e sujet de fin d’étude concerne la modélisation éléments finis d*un rotor industriel multi-

disques coaxiaux par le logiciel d’¢léments finis ROTORINSA, spécifique pour la

dynamique des rotors en flexion. Le modéle mathématique du rotor & étudier est composé

de quatre arbres, trois disques et deux paliers viscoélastiques. Les disques massiques sont
infiniment rigides, tandis que les arbres massiques sont flexibles. Chaque disque et modélisé par un
nceud a quatre degrés de liberté. Les arbres sont modélisés par des €léments poutres de type
Timochenko. Chaque élément posséde quatre degrés de liberté par nceud. L’effet gyroscopique dii
aux disques et aux arbres est pris en compte. Les paliers sont modélisés par une série de ressorts et
d’amortisseurs anisotropes.

Les différents calculs effectué sont : la déformde statique, la base modale, les déformées en
rotation, le diagramme de Campbell, la réponse dynamique du rotor due & un balourd et la réponse
due a une force extérieure asynchrone. Les influences du nombre de mode et du maillage sur les
réponses dynamiques sont présentées et validées.




