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Résumé

Vd

Résumeé

Le travail de ce mémoire est consacrée pour I'aeatle stabilité des arbres tournants avec
des disques flexibles, sur des paliers élastiquesrtss modélisés comme ressorts et
amortisseurs. Pour ce la. On a utilisé logiciel M$SSNVORKBENCH pour modéliser et simuler
la structure étudiée, pour déterminer le diagrarden€ampbell permet de donner les fréquences

propres et les vitesses critiques, aussi le diagreuhe stabilité du rotor.

On a eétudié linfluence des différentes paramégésmétriques et mécaniques et les
conditions aux limites de I'arbre tournant avecspurs exemples, pour comprendre les causes

qui conduisent a l'instabilité des rotors.

Les mots clés Dynamique des rotors ,Stabilité , Ansys.




Abstract

Abstract

The work of thisthesisis devoted to the stability analysis of rotating shafts with flexible discs on
resilient elastic bearings modeled as springs and shock absorbers. For it. ANSYS WORKBENCH
software was used to model and simulate the structure studied, to determine the diagram of Campbell
allows to give the clean frequencies and the critical speeds, also the rotor stability diagram.

The influence of the different geometric and mechanica parameters and the boundary conditions of
the rotating shaft was studied with several examples to understand the causes that lead to the instability
of the rotors.

Keywords: Dynamics of rotors, Stability, Ansys.
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I ntroduction

Introduction

La dynamique du rotor est un domaine trés paréceti riche de la mécanique, ou I'abondance des
phénomeénes peut étre responsable de [linstab@$éstructures tournantes. Un intérét commun
notamment de l'industrie des machines tournagede comprendre correctement les phénomenes
vibratoires et de prédire le comportement dynamideela flexibilité des rotors. En effet, une
connaissance suffisante des phénomenes vibrategesssentielle pour I'examen des moyens
adéquats pour réduire ou éliminer les vibratior®oet la conception de machines tournantes.llts'agi
des vitesses de rotation critiques et des régiméaitement instables, dont les conséquences sont
souvent catastrophiques. En effet, les vitesséigiues sont fonction de la rigidité dynamique des
systemes tournants et la présence d'efforts gypigues crée une dépendance entre la vitesse de
rotation et les pulsations propres de telles atrest ceci impliqgue que la détermination juste des
vitesses critigues est un des éléments primordied Hu dimensionnement de tels systémes

dynamiques.

Les exigences fonctionnelles de tous ces équipensmit bien entendu le premier souci du
concepteur de fagcon a chercher d'optimiser leunsdements et amélioré les régimes de
fonctionnement en toutes conditions. Mais les tanda actuelles visent a développer des rotors plus
légers, et par conséquence plus flexible, qui peuatteindre des vitesses tres élevées afin de
minimiser le rapport poids/puissance et contr@esthbilité de régime de fonctionnement, ainsi que
minimiser les jeux entre le stator et le rotor pauoir une meilleur duré de vie et bon fiabilité en

service.

Les arbres tournants peuvent étre le siege desopteres vibratoires qui perturbent leur
fonctionnement normal. Deux phénomenes sont pégiement dangereux et peuvent conduire
a des niveaux vibratoires inacceptables : il s@ggtvitesses de rotation critiques et des régimes
linéairement instables, dont les conséquences smntent catastrophiques . Ces vibrations

proviennent généralement dues aux forces exciéatdqai sont d’origine de balourd, instabilité

de fluide environnement, excitations aléatoire ¢(ls@isme).

Les études essentielles de l'instabilité des ratorscernant le tracé du diagramme de Campbell et le
diagramme de stabilité qui représente I'évoluti@s dréquences propres en fonction de la vitesse de

rotation.




I ntroduction

La simulation numérique basée sur la méthode dasatits finis (programme ANSYS) est
une méthode tres sophistique et efficace pourttestares tres complexe dans les machines
tournantes, et surtout a le développement des meshi

Notre étude est présentée en quatre chapitres

+ Le premier chapitre est consacré a des généralités sur les rotorandehines
tournantes industrielles, description, classifmatinsi que leurs applications.

+ Le deuxieme chapitre présente la théorie des poutres en 3D et ses Hagex
fondamentales (I'étude de l'arbre tournant comougre) et les expressions des énergies de
déformation et cinétique de I'arbre tournant sagtedminés, ainsi que I'énergie cinétique
du disque flexible et le travail virtuel des padier

+ Le troisieme chapitre illustre et interpréte plusieurs exemples poure@iner
linfluence des différents paramétres géométriqaesphysiques étudiés et des
conditions aux limites sur le comportement vibnealu rotor.

+ Le présente mémoirese termine par une conclusion recensant les pafes avancées

du travail effectué et expose brievement les futiéngeloppements.




Chapitre 1 Revue bibliographigue

Revuebibliographique

1. Introduction

La dynamique des rotors est I'étude de la dynamide la stabilité des machines tournantes.
Elle joue un rdle important dans I'amélioration ldesécurité et des performances de ces
systemes. Les machines tournantes trouvent dexafpmis trés diverses dans I'indust@n
peut citer quelques applications des arbres totsrdes machines tournantes telles que moteur
élécatrique ( figure 1.1) les turbines a gaz (&glir2), les turbocompresseurs (figurel.3).

Figure 1.1: Moteur électrique.
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Figure 1.2: Turbine a gaz.

Figurel.3 : Turbocompresseur (STC-SV single).




Chapitre 1 Revue bibliographigue

1.1 Notions sur lesrotors industrielles
[.1.1 Définition

Par définition, un rotor est un élément tournambaud’un axe fixe. Le champ d’application
des rotors est vaste, nous les trouvons danstiefitea géostationnaires animés d’une rotation
libre, dans les machines tournantes industriellesanstituent des structures assez complexes a
analyser. Le r6le principale des rotors est desfmamer un mode d’énergie selon les
applications aux quelles ils sont destinés (I'aéutigque, I'industrie pétroliére, centrale
électrique et hydraulique, I'industrie électronigeie pharmaceutique, ...etc), ils sont souvent

composeés de plusieurs trongons et soumis a de#tatdins d’origines diverses.

1.2 Caractéristiquesdesélémentsde rotor

Les éléments de rotor (arbres, disque, suppoiierpa) (figurel.4) dont les caractéristiques
mécaniques et géométriques, ont des influencesteérsur le comportement dynamique global
de rotor,suivant le phénomene qui lui envisagées.changement des ces caractéristiques
engendre dans la plus part des cas des forcesnaairéinfluent directement sur les équations
dynamiques de systéme (rendre en systéme non répéaNous traitions quelques
caractéristiques des éléments de rotor suivantebe®rches qui ont été envisagées.

Arbre

| |

|
I U L
Support f

-

Figure 1.4 :Les organes d'un rotor.
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[.2.1 Classificationsdesrotors
Suivant les éléments principaux de rotor (arbreguie, support) on peut classer les rotors

industriels selon deux paramétres :

Selonle parametre géomeétrique:

» Modéele usuel a long arbre les dimensions de I'arbre sont plus grandes a delu
disque. Il est bien adapté pour modéliser les sottes difféerentes machines
tournantes industrielles (turbine, générateur, ..).el@ majorité des travaux de
recherche concernant I'étude de comportement wieatet dynamique des

machines industrielles sont focalisées sur ce neodeél

» Modele de disque rotor :les dimensions du disque sont plus grandes asaddle
I'arbre.
Ce modeéle est bien adapté pour étudier le comperiedynamique de quelques
gue machine industrielle par exemple, un disque dlun ordinateur, micro
turbine, turbine hydraulique..etc. Parmi les reches effectuées sur ce modele,
nous évoquons par exemple les travaux tentativedéhut de H.Lamb et
R.Southwell [2], ils ont traité le comportement dymque d’un disque en rotation
a l'aide de la théorie des vibrations des membraRésemment,on trouve les
travaux de G.Genta et A.Tonoli [3] qui ont étudiéasdétaille, analytiqguement et
numériquement le comportement vibratoire en torsemflexion et axiale d’'un

disque rotor.

» Modele de rotor aubagé ce modele est bien adapté pour étudier le comperie
vibratoire de quelques rotors ayant une structutdbagé (hélicoptere,
aérogénérateur, fan de turboréacteur, soufflercugtrielle...etc). L'étude de
comportement dynamique de ce modele reste assepliquge, car le mode
vibratoire du rotor est liee aux différents phénop® combinatoires
(aérodynamique, aéroélasticité, hydrodynamique...efohn F.Ward [4] et
K.Sinhas [5] présentent une solution approximapeer étudier et identifier le
comportement vibratoire en déterminant les frégesrat les modes propres de
résonance d’un rotor aubagé soumis a une forcaleadoncentrée qui due au
vorticité aérodynamique .

D’autre part V.L.Gulyaev avec son équipe font sége des études sur un rotor
aubagé en fonction de leur rigidité et leur fleki®i, dans un premier temps
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V.L.Gulyaev , I.L.Solv’en et S.N. Khodo [6] ont exmées les équations de
mouvement et ont tracé I'allure d’amplitude en fooe de fréquence d’un rotor

aubagé en deux pales supposés parfaitement rigioiet®s sur un arbre élastique

en cing dégrées de liberté , ils ont conclus quealdation des amplitudes en
fonction de vitesse de rotation a une forme régeil@n précision cylindrique ou
conigue ; dans une seconde temps V.L.Gulyaev, RLiBunov [7] étudié le
comportement dynamique d’un rotor aubagé avec ales ffilexible monté sur des
articulations cylindriques supposées élastiqguanatté sur un arbre flexible ; et
enfin V.L.Gulyaev et |.L.Solv’en [8]ont étudiéesdemportement dynamique d’'un
rotor aubagé contenue des pales flexibles, conngatéun disque suppose
parfaitement rigide et monté sur un arbre flexiBlian.D.Wight [9] et son équipe
développée un bon d’essais et en paralléle undedalcul numérique (ADMAS)
dans le but et de minimiser le maximum des phéneméde battement des pales
d’'un aérogénérateur (éolienne). B.O.AL-Bedoor [16iadié le phénomene de
couplage entre la flexion des pales et la torsier’atbre en tenant compte les
effets de gravité et les forces axiales duentféelaon des pales, les résultats de
simulation obtenue sont basés sur la méthode éeeeéls fini, ils montrent qu’il y
a une trés grand couplage entre la flexion desspetléa torsion des arbres et la
matrice d’amortissement est non linéaire et depg@adticulierement aux

déformation de torsion et la vitesse de torsion.

» Modele de rotor libre : ce modéle de rotor est caractérisé par I'abseese d
suspensions (paliers, support). Il est bien att&tt@ntion des chercheurs dans les
dernieres années pour développer et étudier le aaerpent dynamique des
projectiles, satellites géostationnaires. P.Hudgtigsft P.W.Fortescue et J.Stark[12]
sont considérés parmi les premiers chercheurs mjuétodiées le comportement
dynamique de ce genre de rotor, la majorité destraqui sont suivi, sont faites
par les méthodes de simulation numérique. La viididales résultats jusqu'a nos
jours reste difficile de raison de complexité dealiser des bone d'essais

experimentales.

Suivant lesparametresmécaniques.

» Modele de rotor rigide : un rotor peut étre considéré comme rigide lorgqu’i

7
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tourne a des vitesses sensiblement inférieuresvidelsse critiques associées a la
flexion de larbre [13]. Outre la simplicit¢ du m&ld découlant d’'une telle
hypothése, la réalisation de calculs pour un nogide est intéressante d’un point
de vue de dimensionnement de bati. En effet, paisegiéléments tournants ne se
déforment pas, la charge dynamique est entieretraargmise au palier.

Ce modéle ne sera pas traité dans notre travalil.

» Modele de rotor de Jeffcott :c’est un modele simple (figure 1.5) utilisé pour
étudier le comportement dynamique en flexion detrsoindustrielles, la
configuration de ce modele est caractérisée mapd@ts matériels attachés dans
un arbre non massique dans le but de négliger ffets egyroscopique. Leur
comportement dynamique a été étudié par JeffcatPal[14]. ce modele est tres
souvent utilisé par les chercheurs dans un butghénologique, car il permet une
interprétation plus directe de [linfluence de quelgphénoméne sur le
comportement dynamique de systéme.

» Modele de rotor réel :la combinaison entre le modéle de rotor rigide enodéle
de rotor de Jeffcott ne représente que de man@&eapproximative la dynamique
d’'un rotor réel, c’est le modele de rotor flexilgjeand il tourne avec des vitesses
supérieures a la premiere vitesse critique endteid3]. Ce modéle a été 'objet
d’étude de plusieurs chercheurs et I'objet de nétinele.

» Modele de rotor flexible: un rotor est généralement considéré comme étant
souple ou flexible quand il fonctionne a proximité au-dessus de sa fréquence
naturelle (vitesse critique). La regle de basalestonsidérer un rotor flexible s'il
fonctionne a 70% de la 1ere critique ou plus rapide
Si I'arbre commence a se déformer sensiblemenébuwt dle la plage des vitesses

de fonctionnement, il est appelé un rotor flexible.

Arbre flexible Disque

—/ —/
— — — L — — ] —

|

—/

/T

Palier rigide

Figure 1.5 : Rotor de jeffcott.
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1.3 Analyse dynamique et vibratoire d’un rotor flexble
Toute machine tournante en fonctionnement génégevilmations dont les amplitudes
dépendent essentiellement :
% de la géométrie du rotor.
+ de la raideur des paliers et de son supportage .
% de I'amortissement apporté par ces mémes paliers.
% des sources d’excitation.

+ de la vitesse de rotation du rotor.

1. 3.1 Notion de vitesse critique et diagramme deathpbell

Nelson [15], 'une des premiéres citations concetie notion de vitesse critique remonte a
la fin de XVIII siecle lors d’essais expérimentargalisés par Dunkerley. Il définit alors la
vitesse critique comme la vitesse ou, de maniesdogne a la résonance d'une structure
élastique non tournant, les vibrations de la machitteignent des niveaux élevés. Dans notre
jour la notion de vitesse critique a évolué d’'uraniare a se rattache d’un point de vue théorique
a la notion de valeurs propres du systeme tourrana vitesse critique correspond a des

fréquences propres du systéme

L'analyse dynamique de systeme montre que pouystése (rotor) conservatif en rotation,
les modes propres duent aux effets gyroscopiquéesdes formes complexe deux a deux
conjugués et dont les pulsations et les fréquesoas purement imaginaires avec une forte
dépendance de la vitesse de rotafibbnCe dernier permet nous de construire un utilbate
pour déterminer les vitesses critiques de facoracet le graphe représentant I'évolution de
fréequence propre en fonction de la vitesse deiootate graphe s’appelle le diagramme de
Campbell [16]. L'excitation majeure par les foragichrones des balourds, permet nous de
détecter les phénoménes de résonance et donctésses critiques en reportant la droite
d’équation f =Q, appelée droit d’excitation synchrone, sur le diagme de Campbell (figure
1.4) . Les points d’intersection avec les courleEsfdequences propres directes fournissent les
vitesses auxquelles les résonances ont lieu dencitiesses critiques de systéeme. Les points
d’intersection avec les fréquences propres rétdmgan’ont pas d'intérét a premiére vue

puisqu’elles ne peuvent étre excitées par un balou
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Figure 1.6: Diagrammede Campbell.
1.3.2 L'orbite modale
Les points situés dans I'axe générateur de rotonidEnt par le mouvant de rotation de rotor
et due au mode propre des orbites qui ont des forsaévant le phénomene aux quelles
envisagée [16] (circulaire pour un rotor symétriquem amorti, elliptique pour un rotor
dissymétrigue nom amorti...). Ces orbites sont engiasdselon deux précessions possibles :
% une précession directe ou les orbites sont déatdas le méme sens que la vitesse de
rotation de rotorQ, dans ce cas la sous les effets gyroscopiqueBgdmence de
résonance associée croit.
% une précession rétrograde (inverse), ou les orbdrtdécrites dans le sens inverse que
le sens de la vitesse de rotation de rotor, deeqgendre un effet d’assouplissement et

donc une chute de la vitesse critique.

1.3.2.1 Modes propres
Les modes propres représentent la déforme du sote une fréquence donnée. Le premier

mode corresponds a la déformée de I'arbre souzhaipre fréquence propre.

[.3.3 L'analyse de stabilité

L'analyse de stabilité dans I'étude de comportemebtatoire et dynamique d’'un rotor
flexible est nécessaire puisqu’il a considéré commesystéme dynamique régit par des
systemes d’équation differentielle. La définitiom stabilité recouvre la définition de Laypunov
pour I'analyse de la stabilité des points d’équdikt la définition de Poincaré pour la notion de
stabilité orbitale [17].

On peut prédire les seuils de l'instabilité d’'ustgyne dynamique et en particulierement en

10
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dynamique des rotors a partir des divers technique:

v

Signe de la partie réelle des valeurs propres cexapbu systeme d’équations en
mouvement libre. Si la fréquence propre est dopaées = —a + jb, le seuil d’'instabilité
est déterminé quand a devient négatif (partieegmlkitive) [16]. Avec ce critere on peut
estimer la fréquence ainsi que le mode pour lelgugystéme deviendra instable.

Le critere de Routh-Hrwitz permet d’analyser labii@ de systemes autonomes [18].
L'utilisation de ce critére est intéressante pas systemes a faible nombre de degrés de
liberté, pour lesquels des expressions analytiqugmlyndme caractéristique associé au
mouvement perturbé peuvent étre déduites. Elleedévioutefois, complexe pour des
systémes comportant un nombre élevé de degrébattgli

Ces deux critéres étudient la stabilité d'un systéiynamique restreignent a des cas de figure

particuliers, ou lorsque gu’ils sont décrit par dexdele linéaires. Par exemple R.Sino[19] dans

I'objet de leur thése utilise ces deux méthode gtudier et analysé la stabilité d’'un rotor due au

amortissement tournant.

1.3.4 Les méthodes de la stabilité

1.3.4.1 La méthode exhaustive

Il s’agit ici d’'une approche systématique qui neutpétre appliquée que sur 1 plan

d’équilibrage. Elle consiste a chercher de mareghaustive la masse et la phase de cor- rection

conduisant au minimum de vibration. Lavantage miagke cette méthode est de pouvoir trouver

la correction nécessaire a I'équilibrage du rotatépendamment de toute hypothése sur le

modeéle.

La procédure générale qui sera utilisée se désmltm les étapes suivantes :

v
v

v

Faire tourner le rotor et mesurer la vibrationi@hé ;

Trouver la relation entre I'amplitude de vibrati¢vio) dans le plan de mesure et la
position angulairey() d’'une masse de test dans le plan d’équilibrage= (Vo (v)).
Trouver ley qui minimise \4.

Dans la positiony optimale, trouver la relation entre la masse de(MT ) et 'amplitude
de vibration (M) (V1=V1(MT)).

Trouver la valeur de MT qui minimise:\(MT ).

Cependant, cette méthode exige de nombreuses enisEmctionnement et est donc trés

consommatrice en temps. De plus, elle n'est engedalg que sur un unique plan d’équilibrage.

Afin de gagner du temps lors des phases d’équikhrdigutres techniques telles

11
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gue la méthode des coefficients d'influence ou lahot des trois masselottes seront

utilisées. Nous allons maintenant décrire ces dezai

1.3.4.2 La méthode des coefficients d’influence a pran

Avant de présenter la procédure d’équilibrage, ralons définir la notion de coefficient
d’influence. En placant une masse unitaire surde pe correction (plan 1) & une phase nulle
pour un rotor initialement équilibré, nous allonssurer une certaine vibration sur le plan A.
La transformation linéaire entre le balourd appdicet la vibration mesurée définit alors le
coefficient d’'influence. Dans ce cas idéal, il esenb directement. Cependant, généralement il
faut effectuer plusieurs essais (avec des masaegless va- riables) pour estimer les coefficients

d’influence associés.

1.3.4.3La méthode des trois masselottes

La méthode des trois masselottes est concue payuilibrage a 1 plan des rotors rigides ou
des rotors flexibles a vitesse constante. La prateigifférence par rapport a la méthode des
coefficients d’'influence a un plan est I'absence dsures de phase. En fait, une des principales
difficultés lors de I'équilibrage est la mesure [Bécdes phases, ce qui peut engendrer des
erreurs significatives dans les calculs. De pluls, gitesse d’équilibrage est au voisinage d’'une
vitesse critique, le taux de variation de la phiesk réponse autour de cette vitesse (surtout pour

des systemes faiblement amortis) est assez importan

1.3.4.4 La méthode des coefficients d’influence

La méthode des coefficients d’'influence qui a étégr&e pour 1 plan peut étre géné- ralisée
de maniére a prendre en compte plusieurs plansederm plusieurs plans d’équi- librage et
plusieurs vitesses d’équilibrage. Soit Nb le nomikeeplans de correction, Nm le nhombre de
plans de mesure et Nv le nombre de vitesses diBragke.

Méthode proposée nécessite 7 essais et 14 mesanmgslitlde de vibration sur les plans de
mesure. Les avantages de cette méthode par raplaméthode des coefficients d'influence a 2
plans sont: (1) pouvoir équilibrer un rotor a urnisse proche des vitesses critiques et, (2)

equilibrer des rotors ou la mesure de phase dgtiléif voir impossible.

1.3.4.5 Stabilité modale

La méthode de stabilité modal est basée sur laaissance du comportement modal du
systéme au voisinage des vitesses critiques. Lhadétest capable de stabiliser le rotor sur des
vitesses critiques successives sans dégraderddbeapes effectués auparavant.

En général,le nombre de plans nécessaires potalléite de la vitesse critique j est égal a |.

12
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La position des plans de la stabilité est définkeg@a la déformée modale (les plans se situent
au niveau d'un ventre de vibration). Cependantesimodes de corps rigide sont génants et
empéchent le franchissement de la premiére vitgggpie, le nombre de plans d’équilibrage est
augmenté de 2 (pour prendre en compte I'équilibcegemodes de corps rigide).

Les méthodes les plus utilisées sont les méthodestabilité modale et la méthode des
coefficients d'influence. La premiére utilise lalu&tion modale du balourd continu initial et le
rotor est equilibré a ses vitesses critiques magmésamode, c’est-a-dire il faut calculer les
balourds de correction équilibrant un mode déteénsans désequilibrer les modes inférieurs et
supérieurs. Elle requiert une bonne connaissanéz lokesse modale du rotor (qui est considérée
comme un inconvénient car la modélisation de la him&c tournante est habituellement
complexe) et est souvent utilisée pour des rotagsaade vitesse ayant un grand nombre de
vitesses critiques de rotation dans leur plageodetionnement. La deuxieme est une méthode
expérimentale. Elle est ainsi tres largement répamd la plus utilisée a ce jour pour des rotors a
faible vitesse ayant un petit nombre de vitesséigwes dans leur plage de fonctionnement.

[.5 Dynamique des rotors

La dynamique des rotors est I'étude de la dynamédqide la stabilité des machirtesirnantes.
Elle joue un réle important dans I'amélioration kdesécurité et deperformances de ces
systemes. Les machines tournantes trouvent degcafpmis trésdiverses dans l'industrie :
machines-outils, centrales électriques, turbomashinturbines d’avions, automobiles,
propulsion marineW.J.M.Rankine [1] en 1869, il disé la deuxiéme.Loi de Newton sur
I'étude de stabilité de mouvement d’'un arbre eation , il conclus que I'équilibre d’un rotor
sans friction est uniformément perturbé autouralpasition initiale, et le mouvement de rotor
dont la vitesse de rotation est impossible de de&grda premiere vitesse critique.

En 1895 S.Dunkerley publié un article dans laqudlla développé expérimentalement les
formules des vitesses critiques et les vitessesrsupques d’un rotor en fonction de leur
diametre et leur poids de disque [20].

L'ingénieur Suédine décontracté les résultats alsgrar Rankine et montre par un essai
expérimental sur une turbine a vapeur qu’il estsfids de tourner un rotor au dessous de la
vitesse critique. Leur résultats a été vérifié gingliement par A.Foppl[21]. J.W.S.Rayleigh [22]
introduit une méthode approximative basée sur |&€hodes énergétique pour l'analyse
dynamique d’une poutre continue en flexion, il & étilisé aussi la méthode de séparation des
variables qui sera connu la méthode de Rayleighgitir calculer les fréquences propres.

Cette méthode permet d’obtenir un modeéle simpletie a deux degrés de liberté, mais

13
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elle est peu précise dés qu'il s’agit d’étudier sigstems réels.

M.Schilhansl[23] et D.Pruelli[24] ont étudié lesbrations de flexions en déterminants les
fréequences naturelles et les modes propre d’'unérgo@n rotation. lls ont conclues que le
chargement de poutre par une vitesse de rotatigmewte leurs fréquences naturelle, d’autre
part les effets des forces d’extensions tenderd upe augmentation de raideur de poutre en
flexion et en torsion, par contre les effets d’treediminuées les fréquences naturelles.

S.Timoshenko [25] découvert les effets de déforomatiansversale due au cisaillement sur
les fréequences normales d'une poutre continue dicydgerement dans le cas de l'arbre en
rotation. Il est connu aprés par le modele de padgr Timoshenko.

T.Koyama [26] a développé une procédure basédasméthode des éléments finis pour
déterminer les caractéristiques des vibrationselide rotation uniforme d’'une poutre de
Timoshenko en tient compte I'effet de cisaillemgahsversal et les inerties de rotation sur les
fréquences propre. Les résultats numériques madrgen les fréquences propres augmentent
avec le chargement par la vitesse angulaire airesi’'gffet de cisaillement transversal et I'inertie
sont appréciablement aux nombres de mode aveargeeihfluence de I'effet de cisaillement.

A.Bazoune[27] a réalisé des études sur l'effetsig@llement transversal et les inertie sur
une poutre en rotation a section variable. Lewdes basées sur les deux modeles comparatifs,
le modéle de poutre d’Euler Bernoulli et le modédie poutre de Timoshenko. Les poutres sont
discrétisées par la méthode des éléments finie daague éléments contient quatre degré de

liberté.

1.6 Aspect numériques

L'utilisation des techniques numériques est prinaedpour I'analyse en dynamique des
structures notamment en dynamique des rotors ébwsudans large progresse des utiles
informatiques. Il existe deux méthodes qui sonveatiemployé pour I'analyse dynamique des
rotors, la méthode de la matrice de transfert etdthode des éléments finis.

» La méthode de la matrice de transfert cette méthode historiquement a été développé
par N. Myklestad [27] et M.A.Prohl[28] pour calculles fréquences naturelles et les
modes propre d’'un rotor en régime soucritique. Wd_et F.K.Orcutt [29] diversifié le
domaine d'utilisation de cette méthode en préséntanalgorithme pour calculer la
réponse linaire d’'un force synchrone (balourd) dotor flexible supporté sur un palier
hydrodynamique. D.W.Childs[30] comparé la solutiiméaire de systeme avec la
solution obtenue par cette méthode, il a concluapiee méthode a un avantage sur le

temps de convergence de solution par un mémoireatdinateur, par contre cette

14



Chapitre 1 Revue bibliographigue

» méthode est difficile a appliquer dans un systerkimotor et complexe . A.Liew [31]
développé cette méthode dans le cas d'utilisatoam pn probleme non linéaire.

» La méthode des éléments finie les premiers travaux utilisant cette méthode paur
modélisation ont été publiés par H.D.Nelson et Mddaugh [32]. lIs prennent en
compte les effets d’'inertie de rotation, de chamgeales et d’effort gyroscopique. Cette
modélisation a été complétée par E.S.Zaezi et HBdw [33] pour prendre en compte
I'amortissement interne des parties tournantesi®lus travaux ont suivi, confirmant la
maturité et la fiabilité de cette méthode.

» ANSYS Workbench: est I'épine dorsale qui permet de délivrer un systéde simulation
global et intégré a nos clients. Avec ANSYS Worldiervous bénéficiez d’applications
intégrées et de données partagées et compatililestre productivité est accrue.
ANSYS Workbench vous permet d’appréhender des phénes multiphysiques au
niveau du systéme, ce qui n'était pas possible raupat. Pour les services
informatiques, cela se traduit par une plus grdiatdité, des colts de support réduits et
un codt total de possession plus faible car ndfieegorme apporte une réponse aux
problemes de matériel, de logiciel et de compadtibdes données que I'on rencontre

lorsque I'on utilise plusieurs applications indégantes.

1.8 Sources d’excitation

Le rotor en rotation est soumis a des excitationsrsles, d’amplitudes et de fréquences tres
différentes. Ces excitations peuvent d’étre deregpériodique, aléatoire ou a impulsious
traitons en particuliere quelle mode d’excitatiorecte a la machine.

» L'effet gyroscopique : Les effets gyroscopiques générent des modes prgire®nc
des fréequences naturelles correspondantes) appetégdes a précession directe ou
positive » orbitant dans le méme sens que la oot&i du rotor et des modes propres
appelés « modes a précession inverse ou négatiskstant dans le sens opposé a celui
de la rotation du rotor. |l est alors nécessairesélgarer, par leur précession, les deux
modes propres qui ont le méme type de forme modaérix modes propres
correspondant a la premiere flexion du rotor pangxe). Dans le cas, par exemple,
d’un rotor symétrigue monté sur des paliers is@sofsymétriques), seuls les modes
propres a précession directe sont excitables gaaltaurd (au méme titre qu’une poutre
sollicitée horizontalement ne peut pas vibrer eatliment). La détermination du sens de
la précession est effectuée par le signe du predaibriel des déplacements calculés a
deux instants différents. Le sens de la précegsean varier tout au long du rotor et

notamment au franchissement des nosuds de vibration.
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2. Elasticité 3D

2.Introduction

La théorie des poutres est une simplification déndarie de I'élasticité. Elle peut etre en-
visagéelorsque le corps solide déformable possédedimension bien plus grande que les
deux aute.

Un solide de ce type sera appelé poutre.

La théorie des poutres fournie des solutions eplai¢ement et contraintes qui ne sont pas
nécessairement valables en tout point. Mais logypents d’application des chargements, des
liaisons (blocages cinématiques) et des variatiomsques de section, elle est tout a fait
sufisante.

Ces conditions ont présentes en de nombreux piénte type de structures.

2.1.Définitions
2.1.1. Poutre :On appelle poutre, un solide engendré par unaseiglane(S) dont le centre G
décrit une courbe appelée ligne ou fibore moyerog {igure 2.1) :

% La ligne moyenne est droite pour les poutres droit elle est trés élancée, c'est a-
dire qu’elle posséde une grande longueur par ragpses dimensions transversales. La
surface plane (S) est appelée section droite.

% -Section droite, fibre moyenne est appelée section droite, (AB) est la fibi/m
enne de la poutre (ou ligne moyenne ou encoredesucentres d’inertie des sections
droites de la poutre).

¢ Fibre neutre : La ligne d’allongement nul en flexion pure estelgp fibre neutre
(ou ligne neutre).

2.1.2.Géomeétrie des poutrescas usuels

Si la fibre moyenne (AB) de la poutre est :
» contenue dans un plan, on parle de poutre plangofde a plan moyen) ;
» une droite, on parle de poutre droite ;
» courbe, on parle de poutre gauche.

La section droite peut étre :

» constante le longueur(AB) , on parle alors de poautsection constante ;

16
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> variable, on parle alors de poutre a section vhiabn pratique, I'intérét d'une telle poutre

est de s'adapter aux efforts qu'elle suppoders d’optimiser I'emplacement de la matiére.

Section droite

Poutre

Ligne moyenne

\,

Figure 2.1 : structure poutre.

Figue 2.2 :structure d’une poutre avant la déformation.
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L g7
section droite
G ¢
e 1 e Ligne moyenne
I ' [\ / de I'arbre
Y | .
Iu' .
0 .
s "
el
———————— —

Figure 2.3 :structure d’'une poutre aprées la déformation.

3. Le champ de déplacement

Le déplacement de tout point d’'une section esbpletement décrit par la connaissance
des déplacements du centre de section dans leptnla rotation de la section autour de la
ligne moyenne joignant les centres de gravité diéetoles sections.

Dans le modéle 3D le champ de déplacement ssi@antvy, w) de la section droite de

centre G de I'élément poutre voir figure 2.2 et@x¥onction du temps est :

U U
W Wo

Avec Uo Vo etWosont :

Uo: déplacement longitudinal.

Vo : déplacement transversal longitudinal.

Wo : déplacement vertical.

18
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3.1. Relation déformation-déplacement
La relation déformation-déplacement linéaire dansals de I'élasticité tridimensionnelle :
]

au |4 aw
En=— Ev=— " E, =
X G W gy CE g Y

_ou v, _ v ow, _oU _ow 2.2)
Yoy ax » ¥Vyz= dz ady’ Vxz= 9z 0dx '
3.2. Relation contrainte-déplacement

La relation contrainte-déplacement en fonctionadédformation angulairg;; (i,j= X,Y,2) :

( Oxx = A( Exx + Eyy + Ezz) + 2# Exx
Oyy = /1( Ex + &y + gzz) + 2. HU. Eyy
Ozz = A( Exx + &y + Szz) + 2[.1 Exx

< (2.3)
Oyz = U.Yyz
Oxz = WU.Yxz
\O-xy = U.yxy
C’est sous la forme matricielle (2.3), et d’apr&$oi de Hooke devient :
O=D.E (2.4)
Et &E=C.0 (2.5)
Ou la matricdD] est donnée par :
1-v v v 0 0 0|
1—-v v 0O o0 o
1-v o o o
B E v 4 o
[D]= (1+v)(1-2v) 2 - (2.6)
SYM == 0
v
2
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Le vecteur de déformation peut étre écrit sousiaé d’'un produit d'une matrice différen-

tielle et le vecteur de déplacement :

En transforment I'équatiof2.4) sous la forme de matri¢g donnés par :

et

4. Energie de déformation de I'arbre et le disque l(arbre est étage)

[LoT.edv

On remplace I'équation (2.4) dans I'équation (2. 49)3onne :

Ega= %fvsT. D. edv

( Sxx}
Eyy
Ezz |
Yxy
Yxz

\Yyz J

du

ay
du

dz
v

a
— 0 0
ox
a
0O — 0O
ay
a a
0o = =Z
dz 0dy
a a
= Z 0
dy Ox
a a
— 0 —
0z dx
a a
o = =Z
0z y

Ega=

1

2

\dz

U

dax
av

dy
aw

dz
v

Tox
L w

aw

ax
+6yJ

(2.7)

(2.8)

(2.9)

@1

(2.11)
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D’aprés les deux équatiof®.9) et (2.11)donne I'expression de I'énergie de déformation en
fonction de champ de déplacement :

odE %jVLT. D.£.UT.Ldv (2.12)
{0} :Tenseurde Contrainte.

{vy} .Tenseur d®éformation angulaire.
v. Coefficient de poisson

{eij} . Tenseur de déformation.

5. Energie cinétique de I'arbre et le disque (I'arbe est étagé)

L'expression de I'énergie cinétique s’écrit soufolane :

gcézpfv(u2+v2+w2)dv (2.13)

6. Travail virtuel des paliers

D’une maniere générale, les paliers qui induisesd fibrces extérieures agissantes sur
I'arbre comportent des caractéristiques de raidetird’amortissement. Ces caractéristiques
sont sur le plan de la section droite selon lesctibns montrées sur la figure 2.4 :

"'I 2 & 1\\ 1\
I g |
2 gw | i | |[
¥y \ |: -/
o /
Ky . o
Czy T

Figure 2.4 : Amortissements et raideurs de paliers.
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Les paliers sont modélisés a partir du principe deésvaux virtuels des forces exercées
sur le systeme. S’écrit sous la forme :

Swp= -Kyyv 6V - Kyzw 6V - kKzzw W - Kzyv W — Gy ¥ 6V - Gz W 6V - Cz W 6w - Cy ¥ 6w(2.14)
Swp=Fév+Fn.dw (2.15)

Fv et Fw sont les forces généralisées déterminées a pasicdractéristiques de raideur et

d’amortissement des paliers. En utilisant les dsguationg2.14)et(2.15)on a :
i B A [ B A el 216)
Fw kzy kzz|WwJ lczy czz |l '
7. Equation du mouvement
Pour la détermination des équations différentiediesnouvement nous appliquons les équa-

tions de Lagrange :
d, oL OL  0Ec _ dw

S = = 2.17
a9 @) 2ta) 0w~ ota) (17
L= Egc -Egd (218)
Ecg: Energie cinétique globale (arbre + disque).
Edg: Energie de déformation globale (arbre + disque).
{q} : Les coordonnées généralisées.
0 w : Travail virtuel des forces généralisées.
L'équation(2.20)donne :
d, oL _ oy
w5 2w a{} =[[Ma + MD]|{g} — {Fv} (2.19)
dE
o lkalla} - (Fg) (2.20)
2 ={Fex} (2.21)

0{}

{Fv} : Vecteur des forces de Coriolis.
{Fg} : Vecteur des forces non-linéaire.

{Fex} : Vecteur des forces extérieurs (on trouve les fodesspaliers).
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Donc I'équation(2.19)devient

[[Ma + Mb]] {g} + [[Go] + [Ga] + [Co] + [Ca]] {} + [ [ka] + [Ko]|{q}-{0} (2.22)

Ma] : Matrice masse globale de l'arbre.
Mp] : Matrice masse globale des disques.

Go] : Matrice de couplage due a I'effet gyroscopiglabgle des disques.

Cr] : Matrice d’amortissement globale.

[
[
[
[Ga] : Matrice de couplage due a I'effet gyroscopiglabgle de I'arbre.
[
[Ca] : Matrice d’amortissement globale.

[

ka] : Matrice de rigidité globales de I'arbre.
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3. Modélisation et simulation d'un rotor flexible

3.1. Introduction

Les applications auxquelles on peut accéder armitiVorkbench comprennent : ANSYS
DesignModeler (pour la création de géométrie); AISSKeshing (pour la génération de
maille); ANSYS Polyflow (pour la mise en place atrésolution de simulations de dynamique
des fluides informatiques (CFD), ou les écoulemegrsigueux et viscoélastiques jouent un réle
important); Et ANSYS CFD-Post (pour le post-traiemhdes résultats). Dans Workbench, un
projet se compose d'un groupe de systemes. Letpesjepiloté par un flux de travail
schématique qui gére les connexions entre lesmgstéA partir du schéma, vous pouvez
interagir avec des espaces de travail originauxMidekbench, tels que Design Exploration
(parametres et points de conception), et vous poleecer des applications intégrées aux
données avec Workbench (comme Polyflow). Les agiptios intégrées aux données ont des
interfaces distinctes, mais leurs données fontigadu projet Workbench et sont
automatiqguement sauvegardées et partagées avées'applications au besoin. Cela rend le
processus de création et d'exécution d'une sirounla@FD plus rationalisé et efficace.
Workbench vous permet de construire des projetgposas de plusieurs systemes dépendants
qui peuvent étre mis a jour séquentiellement erctfon d'un flux de travail défini par le
schéma du projet. Par exemple, vous pouvez corestam projet a l'aide de deux systemes
basés sur Polyflow connectés ou les deux systeamtggent la méme géométrie et le méme
maillage ; Et le deuxiéme systeme utilise les desrdu premier systeme comme données de
sa solution initiale. Lorsque vous avez deux sys&gonnectés de cette fagon, vous pouvez
modifier la géométrie partagée une fois, puis raditjour les résultats pour les deux systémes
avec un seul clic de souris sans avoir a ouvnpliaation Meshing ou Polyflow. Quelques
exemples de ce qui est utile sont les suivantecefér un calcul de flux non isotherme a partir
de la solution obtenue a partir d'un isothermegdtfer un calcul transitoire a partir de la
solution obtenue a partir d'une analyse a l'é@iosinaire; Et effectuer une simulation de
moulage par soufflage a l'aide de la paraison oigtea partir d'un calcul d'extrusion.
En outre, Workbench vous permet de copier des mgstafin d'effectuer efficacement et de
comparer plusieurs analyses similaires. Workbenohrnit également des capacités de
modélisation paramétrique en conjonction avec egsniques d'optimisation qui peuvent vous
permettre d'étudier les effets des parametresré&estir les parameétres de sortie sélectionnes ;

Cependant, il est recommandé d'utiliser les capacié paramétrage et d'optimisation internes
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de Polyflow si possible, afin de minimiser les dé&ges de calcul. Consultez le Guide de

l'utilisateur de Polyflow pour plus de détails.

3.2. Menu principal du logiciel ANSYS Workbench

L’'ouverture du logiciel fait apparaitre le menurmipal présenté ci-dessous voir figure 3.1.

70} Unsaved Project - Workbench

Fe Vew Tods Units ACP Heb
_hew [FOpen.., o Save @l savens., gflbmport, & Compenct Mode:

s _x

[Ergeeseme«EacOt RO

|z

[ 5v0m Progress || & how 1 Messages |

Figure 3.1 :Menu principal.

Le bar d’outil permet un acces rapide a plusiemrsroandes tel que la sauvegarde mais

aussi un acces aux options du logiciel voir figBuz

File View Toole Unite ACP Help

|_JNew [5Open.., Id save (Bl Save s... @] Import... & € Compact Mode

Figure 3.2 : Commande de bar d’outil.

La premiere étape est de modifier les paramémmgsiltiques du logiciel afin que celui-ci

soit entierement en anglais afin de faciliter 'egppgiissage. Les tutoriaux sont souvent en
anglais.
LMC sur Tools et LMC sur Options... Le menu ci-dessdavrait apparaitre a votre écran

voir figure 3.3.
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fA® Options

Project Management
Appearance
Regional and Language Optons

Regional and Language Optbons

Language

Geometry Import English r |
Joortishe et oom S i ———————————;
Mechanical APDL
CFX
FLUENT

- Design Exploraton

Graphics Interaction

[ox ) [ conea ]
Figure 3.3 : Menu d’option.

Pour débuter un nouveau projet, LMC sur New. LMESave As... pour enregistrer celui-
ci dans le dossier de votre choix. Il est conseiiécréer un nouveau dossier et d’enregistrer le
projet a l'intérieur de celui-ci. Cette techniquermpet de regrouper tous les fichiers de

I'analyse a l'intérieur d’'un méme dossier voir figLB.4.

Tods  Units
New [ Open... il Save\(al Saves... Ad)import... 1 t el t ¥ Uodat € Compact Mode
J

Figure 3.4 :Dossier d’enregistrement le projet.
La barre d'outils Toobox vous donne accés a plusisystemes d’analyse. Pour débuter
une analyse modale, LMC sur Modal (ANSYS) et gliskans Project Schématique voir figure
3.5.

i} Unsaved Project - Workbench
File View Tools Units ACP Help
w Zopen... [d save &l save as..

[E Analysis Systems ]
[€3) Electric (ANSYS)
M Bxplicit Dynamics (ANSYS)
Fluid Flow (CFX)
& Fluid Flow (FLUENT)
[B¥ HarmonicResponse (ANSYS)
) Linear Buckling (ANSYS)

Create standalone system

il Modal (ANSYS)

andaom Vi ré 1on }]
il ResponseSpectrum(ANSYS)

A Chana Nebiomieskios fERCWEY

Figure 3.5 : Méthode de schématisation de projet.
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Le systeme A est maintenant créé dans Project Satfggra voir figure 3.6.

v A

BT e
2 & Données matériaux v/ 4
3| @ Géométrie ?.
4 @ Modéle T .
5 @ Configuration 4
6 Qi_—j Solution 2 4
7 @ Résultats ?

Modale

Figure 3.6 : Schéma de projet.
Le systeme comporte différentes cellules soit :ikggring Data, Geometry, Model, Setup,
Solution, Results. Pour faciliter leurs compréhensj on peut les regroupés selon le logiciel
déja étudié Mechanical APDL (ANSYS)

Prétraitement : Engineering Data, Geometry et Model
Résolution : Setup et solution
Post-traitement : Résultats
Il est possible d’obtenir une description de chagel@ule dans le fichier d’aide d’ANSYS
Workbench.

% Engineering Data

La cellule Engineering Data est utilisée pour défgt accéder & des modéles de matériau
pour étre utilisé dans une analyse. LMC la celkigineering Data ou RMC et choisir Edit

dans le menu contextuel qui apparait pour entegivironnement.

s Geometry

Utilisez la cellule Geometrie pour importer, crésmpdifier ou mettre a jour un modele
pouvant étre utilisé pour une analyse. LMC sureliute ou RMC et choisir Edit dans le menu

contextuel qui apparait pour entrer I’environnement
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++ Model/Mesh

La cellule Model est associée a la définition dgdamétrie, des systémes de coordonnées,

des connections et du maillage dans le modulendelaiion Mechanical.
s Setup

La cellule Setup permet de définir les chargemestsditions frontieres et autre

configuration de I'analyse
¢ Solution
La cellule Solution permet d’avoir acces aux dosrarésolution.
+ Results

La cellule Results regroupe les résultats de lys®al Celle-ci est souvent référée a une

cellule de post-traitement.

3.3. Module de modélisation
3.3.1. La géométrie
Ouvrez un nouveau projet et démarrez une analysialmoEntrez le module de création

géomeétrique et sélectionner metre comme unité.zZQr@aeouveau dessin voir figure 3.7.

0 A: Static Structural (ANSYS) - DesignModeler

File Create Concept Tools View Help

A2EHE| & || ¢ (= Select: | *;
XYPlane v | Sketc
'./: Generate Tapolag aExtrude ﬁRe\

:E]--,,@ A Static Structural (ANSYS)

-y YZPlane
/&8 0 Parts, 0 Bodies

Figure 3.7 : Création de la géométrie.
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LMC sur Sketchl et LMC sur I'onglet Sketching palotenir Sketching Toolboxes. LMC
sur Line voir figure 3.8.

Draw

| ™\ Line

[ "

# Line by 2 Tangents
[\ Polyline

! E' Polygon

] Rectangle

(s Rectangle by 3 Points
@ COwal

(=) Circle

A2 Circle by 3 Tangents
"M Arc by Tangent

" Arc by 3 Points

= Arc by Center
EaEllipse

~ Spline

# Construction Point
A Construction Point at Intersection

Modify
Dimensions

Constraints.

Settings

—
Sketching Mﬂ!ﬂ" gl

Figure 3.8 : Outil de dessin.

Les lignes sur I'axe x sont normalement horizomtediet contraintes. Par contre, les lignes
au-dessus ne le sont pas nécessairement. Utilssez lebutil Horizontal sous Contraints voir
figure 3.9.

‘:I > Horizontal b ]
ertica

~ Perpendicular

O\ Tangent

3 Coincident

== Midpoint

£+ Symmetry

4 Parallel

(@ Concentric

2 Equal Radius

«2Equal Length

a@iEquaI Distance

5N Auto Constraints

Figure 3.9 : Composants de dessin modale.
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Une nouvelle piéce devrait apparaitre dans Tredir@ull s’agit d’un corps filaire voir
figure 3.10.

= A: Modal (ANSYS)
H- 3= X¥Plane

7 ZHPlane
& YZPlane
£ Linel
@ 1 Part, 1 Body
v = Line Body

(-

Figure 3.10 :Nouvelle piece.
+ Propriétés du matériau
Workbench utilise de I'acier structural par défdlau le crochet vert pour Engineering Data. Il
faut par contre modifier les propriétés. Double LMI@ Engineering Data. LMC sur Structural
Steel.LMC sur la valeur Density et entrez 7800 kg LLe module de Young est bien de 210
GPa et le coefficient de poisson est bien de OuSfigure 3.11.

Outhire of Schematic AZ: Engineering Dat

Fatigue Data atzero mean stress comes from
| 1998 ASMEBPY Code, Section B, Div 2, Tabrle
| 5-110.1

| q‘h isotropicSecant Coefficientof Therm
=l Expansion

I %A isotropicElastdy

Young’s Moduks 2E+11

|

Derive from Young's Madulus and Paisson’s Ratio vi
| Pa -
|

Poisson's Rabio o3

Figure 3.11 :Propriétés du matériau.

3.4. Le maillage du modele

ANSYS AIM fournit des capacités de maillage pouffélents modeles géométriques.
Lorsque la géométrie représente une région strelt#ufou une partie solide), ou lorsque la
géométrie représente une région fluide (ou un aibituide), utilisez un maillage partiel pour
créer un maillage. Vous pouvez également utilisemaillage partiel pour créer des mailles
distinctes pour les régions fluides et les régistrsicturelles ; Par exemple, lorsque vous
importez plusieurs fichiers géométriques voir fegBrl2 et tableau 3.1.

30



Chapitre 3 Modélisation et simulation d'un rotor flexible

Lorsque la géométrie représente des parties sadidga'un volume d'écoulement doit étre
extrait, utilisez la tache de création de volumecade maillage du volume de flux, pour créer
un maillage. Dans ce cas, le maillage du volumeodiément consiste a identifier
I'emplacement du volume d'écoulement, a généranaitiot d'enveloppe de surface pour le
volume extrait, puis a engranger le volume lui-mérhersque la géométrie représente
plusieurs parties solides que vous souhaitez wnir préer une région d'écoulement unique, ou
si vous souhaitez simplifier un corps avec plusiepatchs de surface, utilisez une tache de
création de volume pour simplifier la géométriggéhérer le maillage de surface, puis utiliser

Flux de volume maillant pour créer le maillage aluwme voir figure 3.13.

n
H| Project
= @ Model (A4)
+ i@ Geometry
[# - so4 Coordinate Systems
= AS5)
= Pre-Stress (None)
< Analysis Settings
_,15.:!_, Fixed Support
. Solution (A6)
Figure 3.12 :Objet de maillage.
I Nom de I'objet Maillage
| Etat Résolu
i Affichage
i Style d'affichage | Couleur du corps
| Réglages par défaut
Physique de préférence Mecanique
Pertinence 0
| Contréle de forme Meécanique standard

I Ncoeuds intermédiaires d'éléments | Contrdle par le programme
Dimensionnement

Fonction de taille Courbure
Centre de pertinence Fin
Taille d'élément initiale Assemblage actif
Lissage Eleve
[ Transition Lente
| Centre d'angle de course Fin
I Angle normal de courbure Par défaut (18,0 )

' Taille min | Par défaut (7,3458e-005 m)
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Taille de face max

Par défaut (7,3458e-003 m)

Taille de tétraédre max

Par défaut (1,4692e-002 m)

Taux de croissance

Par défaut (1,20 )

Simplification du maillage de base automatique Active
Tolérance de simplification | Par défaut (3,6729e-005 m)
Longueur d'aréte minimale 0,125660 m

Inflation
Utiliser l'inflation tét. automatique Aucun
Option Inflation Transition progressive
Rapport de transition 0,272
Maximum couches 5
Taux de croissance 1,2
Algorithme d'inflation Pré
Afficher les options avancées Non

Avancés

Nombre de CPUs pour le maillage parallélisé de la piéce

Contrdlé par le programme

Eléments a arétes rectilignes Non
Nombre de tentatives 0
Tentatives suplémentaires pour I'assemblage Non
Comportement de corps rigide | Dimensionnellement réduit
Morphing de maill-age Désactive
Mailleur surfacique triangulaire | Contrdle par le programme
Vérification topologique Non
Tolérance de pincement | Par défaut (6,6113e-005 m)
Générer le pincement a l'actualisation Non
Statistiques
Noauds 24707
Eléments 5600

Tableau 3.1 :Type de maillage.

Figure 3.13 :Maillage du modéle.
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3.5. Module de simulation
Entrez le module de simulation. N'oubliez pas déeaidnner corps filaire dans les
propriétés de la géométrie. Le module de simulati®meconnaitra pas votre géométrie dans le

cas contraire.

3.5.1. Les conditions aux limites
LMC sur Modal, LMC sur Palier (Raideur) voir figuBel4.

| Projet
- [@] Modéle (A4)
----- Géométrie

- Maillage

El ..... ME}dalE {AE}
o T=2 Précontrainte (Aucun)

- ™ Reéglages de 'analyse

= Solution (AG)

-------- _;;11—| Informations sur la soluton
Figure 3.14 :Raideurs des paliers.
3.5.2. Coefficient d'amortissement

LMC sur Modal, LMC sur Palier coefficient d’amog&ment voir figure 3.15.

Outiine 2
=] Project

= (&8 Model (A4)
=@ Geometry
,/,J,\ Coordinate Systems
o JAEF Mesh
=07 rModal (AS)
: _/T:%@ Pre-Stress (None)
w7 Analysis Settings
- ALB, Fixed Support
- 53] Solution (A6)

Details of "Analysis Settings™

. Turn on damping
=l| Options /
Max Modes to Find r
Limit Search to Range MNo
=) Solver Controls .
Damped Yes Program Controlled

Proaram Controlled
Full Damped
Reduced Damped

Solver Type Program Controlled —
Rotordynamics Controls
Output Controls

=l| Damping Controls

Stiffness Coefficent Define By | Direct Input Damping
Stiffness Coeffident 1.e-006 Controls
Mass Coeffident a.

Analysis Data Management

Figure 3.15 :Coefficients d’amortissement des paliers.
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3.5.3. La vitesse de rotation et effet gyroscopique

On déclare la vitesse de rotation et I'effet gyogsque voir figure 3.16.

& Acceleration
(] Project gy stord Earth Gravity

B ;ﬁommmmw > Rotational velocity enabled in Modal analysis

,/A Coordinate Systems
i XE Mesh
=[] Modal (AS)
& ./TE:@ Pre-Stress (None)
s/ |Bnalysis Settings
4 ,,55, Fixed Support
/|é8| Solution (A6)

Details of "Analysis Settings™

[=l| Options
Max Modes toFind |7

Limit Search to Range | No
[=l| Solver Controls

Damped Yes
Sohier Tipe Pogamcontdled || __—> Option to turn on Coriolis Effect
=l Rotordynamics Controls
On hd

Campbell Diagram off
Qutput Controls

[#l| Damping Controls

Analysis Data Management

o
E Project =
B @ Model (A4) Points |[v Rl bonal Velagity [tr/min]
w5 Geomatry T 1 0
Bl sams Conrdinate Systems g
! .a%hk-d'l . Specify rotational velocity ; ; igggg
/758 Fra-Siress fione) for the number of points ;
#1 Analyss Sethngs - 4 |4 30000
VA Rt s > 15 |5 40000
A1 Fooed Support
D it A 6 |6 50000
{1 solstion Informal o 60000
8 |8 70000
of "Analyss Setings” L EUUHU
10 (10 90000
e Mok e find. 17 11 |11 1,2+005
| Limnit Smarch to Range | Mo
= Salver Controls | .
Damped [Yes * Basic setup for Campbell Diagram
R e LAt I - Tabular Rotational velocity
8 fotordynamics Controls | - b
|CooksEffect  [On s - Damped soive
[Cncheiepen 10 ﬂs - Turn on Coriolis Effect
[ ey | 2
¥ Output Controls ! \ - Turn on Campbell Diagram
| Damping Controls | e .
% Analysis Data Hanagement ] - Minimum 2 solve points

Figure 3.16 :vitesse de rotation et I'effet gyroscopique.

34



Chapitre 3 Modélisation et simulation d'un rotor flexible

3.5.4. Diagramme de Campbell et diagramme de stalié
La figure 3.18 ci-dessous pour 'affichage de ddagme de Campbell et de stabilité.

=] Modal (A5)
e (gﬂ Pre-Siress (None)
gy Analysis Settings
‘‘‘‘‘‘ ‘(ﬁ; Fixed Support

- TeEm e —

3 }4 Strain

vy v v w

Stress
-} Evaluate All Results
Linearized Stress M | (AS
/| Clear Generated Data =0 e
brobe » - /T=0 Pre-Stress (None)
b Rename gl Analysis Settings
. Coordinate Systems 4 v MBI, Fixed Support
Solver Files Directory (Betal i 4 -
—4 Open y (Beta) &8 Solution (A6)
@, User Defined Result -] 4] Solution Information
e I B e
Details of "Solution (A6)" i EJ Campbell Diagram
=l| Adaptive Mesh Refinement &> commands I Details of "Campbell Diagram™
Max Refinement Loops | 1. =l| Scope
Refinement Depth 2 Geometry [All Bodies
=1| Information =/| Campbell Diagram Controls
Status Solve Required ¥ Axis Data Frequency
Critical Speed No
Sorting Yes
[=l| Axis

X Axis Label Rotational Velodty
X Axis Minimum |0, rad/s

X Axis Maximum | 1, rad/s

Y Axis Label Frequency

¥ Axis Minimum | 0. Hz

¥ Axis Maximum | 1. Hz

Figure 3.17 :Diagramme de Campbell et de stabilité.
3.5.5. Résolution du modéle
Pour résoudre le modele, RMC sur Solution et LMESlve. Pour visualiser I'information

sur la solution, LMC sur Solution Information véigure 3.18.

= 1] Modal {AS)
4'3' Pre-Stress {None)
4 Anslyss Settings
. Fid Support
= 4 Solution (AG)
(7] solition Informana

.El!tl"r!'l']' I.'.IEI!I!I:H
= Campbell Diagram Controb 1 Open Saber Fies Drectory [Beta)

¥ Awva Mats Eridns e

Figure 3.18 :Résolution.
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3.5.6. Affichage des résultats
Pour affiché la déformation. LMC sur Solution, LMGr Déformation voir figure 3.19.

#r'-'“' | Wk |

B fﬂ Solution (A6)
o i] Solution Information

o= Mg Directional Deformabion

Figure 3.19 :Direction de déformation.

v" Mode stable

Unité: m
13/06/2017 20:01

. 2,2555 Max
2,0053
— 1,755
— 1,5048
—{ 1,2546
—{ 10044
— 0,75418

0,50396
H 0,23375
0,00353 Min

Figure 3.20 :Rotor stable.
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v" Mode instable

Unité: m
13/06/2017 20:00

-mm 24047 Max
5 2,1385

1,8724
— 16062

] 1,3401
1,0739

— 0,80776

—{ 0,5416
- 0,009297 Min

Figure 3.21:Rotor instable.

3.6. Le projet

Projet d’analyse la stabilité d’un rotor flexibleir figure 3.22.

v A v B v C
2 @ Geometry A 2 Q EngineeringData " ,——M2 Q Engineering Data v 4
% 3 | [pd Parameters a3 ) Geometry v y——R3 () Geometry vl
Geometry 4 @ Mode v 84 @ Model Vi
5@ Setup v i ®5 @ setw *
6 Hj Solution v "—/ 6 H;l Solution v i
7 @ Results 7 a 7 @ Resuts v 4

8 (5] Parameters 8 [pd Parameters

Modal Harmonic Response

() Parameter Set

Figure 3.22 :projet d’analyse.
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4. Résultats et interprétations

4.1 Introduction

Dans ce chapitre, nous vous proposons les résaléatstre étude et analyse pour divers
exemples d'applications pour étudier linfluemtss parametres physiques et géométriques,
les conditions aux limites, influence des paligigides ou flexibles), la position du disque sur
I'arbre tournant , un arbre tournant avec plusidisgues .Nous étudions cette influence de ces
parameétres sur les fréquences propres et les estessiques de I'arbre et I'arbre avec disque,
pour la stabilisation du rotor

4.2 Matériels du travail
Le travail a été réalisé avec micro-ordinateur Aderconfiguration suivante :
Systeme d’exploitation Win7 (64)
Intel® Core™ I3 CPU 500 Go
Mémoire physique 4 Go

Logiciel : Ansys version 17.0 (Ansys workbench)

4.3 Résultat et interprétation
Dans cette partie, nous allons étudié l'influenes garametres cités dans I'introduction
précédent. La modélisation et la simulation soitegapar le logiciel Ansys, en utilisant un

modéle 3D voir figure 4.1.

Figure 4.1 : Modele 3D du rotor.
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4.3.1 Influence des propriétés géométriques de I'are sur les fréquences propres et les
vitesse critiques

Dans le premier exemple, on varie les paramétremégiques de l'arbre (rapport entre la
longueurL et le diametrd) pour avoir ces influences sur les fréquencesrpspes vitesses
critiques et la stabilité du rotor, on garde lesmaé conditions aux limites (bi-appui flexible
amorti) et les mémes propriétés physiques de Earbr

Les propriétés physiques et géométriques de I'axme:

- E= 2*10% N/m?2 ;p = 7800 Kg/ni ; v =0.3.

- [E] : Module de Young. ;d] : La masse volumique. y][: coefficient de poisson.

- Les raideurs : K=K,~=K,=10° N/m. ; les coefficients d’amortissement :
&=C.=Cy= 6*10"N.s/m

- La longueur de l'arbre tournant : L = 1,5 m.

% Les figures 4.2, 4.4, 4.6 et 4.8 présentent leggiammes de Campbell pour les différents
rapports L/D. On observe que si le rapport L/D aegta la vitesse critique diminue et

l'inverse est juste.

% Les figures 4.3, 4.5, 4.7 et 4.9 présentent legiammes de la stabilité pour différents
rapports L/D. On observe que si le rapport L/D aegta (tans les modes sont stables) I'arbre
tournant tend vers la stabilité voir figure 4.9.

% Les résultats montrent que les propriétés géoguetsi d’'un arbre tournant ont une influence
tres importante sur les fréquences propres et @asétjuence sur les vitesses critiques et la

stabilité de I'arbre tournant.
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12642
& -1 BW - STABLE
& -1 FW - STABLE
-2 BW -5TAB
1000, —p— .28 STABLE
o -2 FW - STABLE
—— .3 BW - STABLE
e e = 3 P - INSTAELE
i 750, oie— P APPORT = 1
s A VITESSE CRITIQUE
£ 500,
250,
0,
0, 25000 S0000 75000 1,e+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.2: Diagramme de Campbell pour les trois premiers maléeflexionm pour L/D=5.

1239
o -1 BW - STABLE
o ~ip— .1 FW - STABLE
—ip— -2 BW - STABLE
o =2 FW - STABLE
150, —— . 3 FW - INSTAELE
- i .} BW - STABLE
§ 200,
-
 -250,
-300,
350,
-381,76
0, 25000 SO000 75000 1,e=5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.3: Diagramme de stabilité pour les trois premiers esqabur L/D=5.
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42513
O =1 BV -STABLE
.1 PN . INSTABLE
——aif— . 2 BW - STABLE
L =2 Fw -STABLE
300 —le . 3 BW . STABLE
) —pe . 3 FW . STABLE
£ e [ APPORT = ]
A VITESSE CRITIQUE
-
i
100,
0,
0, 25000 S0000 75000 1,8=5%
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.4: Diagramme de Campbell pour les trois premiers makeflexionm pour L/D=10.

125, P ° r— o —o—o— 0 —§
o o -1 FW -INSTABLE
o -1 BW .STABLE
° —&— -2 BW .STABLE
o, o .2 FW - STABLE
¢ ——p— .3 W - STABLE
. 3 PV . STABLE

123,

Stability (Hz)
e
°
?
¢

250,
'm.
su0m L8 _o o € © 0 6 & 0 o
0, 25000 SO000 75000 1.e=5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.5: Diagramme de stabilité pour les trois premiers esqabur L/D=10.
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o -1 BW
— -1 PW
—p— .1 BW

o -2 PW
.._'..__,35“--
—p .3 W -
s RAPPORT = |

F Y VITESSE CRITIQUE

- STABLE
- STABLE
- STABLE
- INSTABLE

STABLE
STABLE

25000

75000 1es5%

50000
Yitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.6: Diagramme de Campbell pour les trois premiers maléeflexionm pour L/D=15.

Stability (Hz)

-75,

-100,

-125,

233,75

0,

o -1 BW
-3 -1 W
—— -1 W
o - 2 BW
—— .3 W
—e— . W

- STABLE
« STABLE
- INSTABLE
- STABLE
- STABLE
« STABLE

+]
o g
[ _H
25000 S0000 75000 1,6=5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.7: Diagramme de stabilité pour les trois premiers @sqabur le rapport L/D=15.
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283,05
& -1BW - STABLE
ki —#— -1 FW - STABLE
; — @ -2 BW -STABLE
o -2 PW -STABLE
200, ———— -3 BW - STABLE
s s -3 FW - STABLE
i 160 a— 04 PPORT = 1
E ' A VITESSE CRITIQUE
(-]
'%lmr
(s
mr
40,
ﬂi

0, 25000 50000 75000 1,6+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.8: Diagramme de Campbell pour les trois premiers makeflexionm pour L/D=20.

HEdkl ¢— ¢ ——0 —Q@— S —0—0 —0— & —@

& -1 BW - STABLE

&— -1 FW . STABLE
—ip— 2 BW - 5TAELE
- o © —O0—0—0—0—8 88 R R & -2 FW -STABLE
—p— - 3 BW - STABLE

s =3 FW - STABLE

8

Stability (Hz)

~d
i

0, 25000 SO000 T 5000 1,8+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.9: Diagramme de stabilité pour les trois premiers esgubur L/D=20.
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Les deux figures 4.10 et 4.11 montent la variatilenla vitesse critique pour les trois
premiers modes en fonction de rapport L/D. On aisstjue si le rapport L/D augmente la

vitesse critique diminue et l'inverse juste.

80000

70000 |
—@— mode 1 FW

60000 —®— mode 2 FW

mode 3 FW
50000

40000

Qcr(tr/mn)

30000

20000

10000

L/D

Figure 4.10: Premiére vitesse critiquecr pour les trois premiers modes directs en fonctien d

L/D.
70000
60000 ¢
50000
€ 40000 —e—mode 1 BW
E —&—mode 2 BW
g 30000 »— mode 3 BW
20000
10000
—@
0
5 7 9 11 13 15 17 19 21

L/D

Figure 4.11 :Premiere vitesse critiquecr de les trois premiers modes inverse en fonction de
L/D.
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4.3.2 Influence des propriétés physiques de l'arbreur les fréquences propres et les

vitesses critiques

Dans le deuxieme exemple, en gardant les mémesigtagpgéomeétriques de I'arbre et les

mémes conditions aux limites de I'exemple précédenbn varie les propriétés physiques de

I'arbre étudié dans I'exemple précédent voir lddab 4.1.

Les matériaux p (Kg/m®) E (N/m2) x 10° v
Acier 7800 210 0,285

Aluminium AU4G 2800 75 0,33
Cuivre 8900 100 0,29
Fonte 7100 100 0,33

Tableau 4.1 :Les propriétés physiques de chaque arbre étudié.

% Les figures 4.12, 4.14, 4.16 et 4.18 montrenteepement les Diagrammes de Campbell
pour les trois premiers modes d’'un arbre tournamc adifférents matériaux. Les résultats
obtenus montrent que les matériaux de I'arbre #mitrinfluent sur les fréquences propres et

aussi par consequence sur les vitesses critiquigrblies tournant.

# Les figures 4.13, 4.15, 4.17 et 4.19 donnent mment les Diagrammes de stabilité de
chaque arbre. On constate que les matériaux eteffiaaces pour la stabilisation de rotor par
classement sont : I'acier, 'aluminium, fonte, qeiv

Pour les résultats obtenus, les caractéristiqugsiguies de I'arbre influent sur la stabilité.
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705,04
@ — -1BW -STABLE
600, R-3 -1 FW -STABLE
—@&— .2 BW - STABLE
© — -2 FW - STABLE
300, —8—— .3 BW . STABLE
= — . 3 F\W - STABLE
£, . RAPPORT = 1
g A  VITESSE CRITIQUE
gml
“w
200,
100,
0,
0, 25000 50000 75000 1,65
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.12: Diagramme de Campbell pour les trois premiers mateflexionm pour un arbre en

acier.

o -1 BW - STABLE
&— -1 FW - STABLE
—p— -2 BW - STABLE
O -2 FW -STABLE
—ip— - 3 BW - STABLE
——— = 3 FW - STABLE

0, 25000 SO000 75000 1.¢+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.13: Diagramme de stabilité pour les trois premiers esqubur I'acier.
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o -1 BW -STABLE
—@— -1 FW - STABLE
e . 3 BW - STABLE

O -2 PW . STABLE
—— .3 BW -STABLE
sl .3 FW - INSTABLE

25000 50000 75000 1.2-5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.14: Diagramme de Campbell pour les trois premiers raafieflexionem pour un arbre en

aluminium.

29,5518 x—.—.+.—+—.—+—'
it s < © — -1 BW - STABLE

— 49— .1 FW - STABLE
—8— .2 BW -STABLE
5 [+] -2 FW - STABLE
; —— . 3 W -INSTABLE
_ —e . 3 BW - STABLE
£ -30,
£
s 60,
v
=80,
120,
-1291235
0, 25000 50000 75000 1,6+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.15: Diagramme de stabilité pour les trois premiers @squbour un arbre en

aluminium.
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463,96
@ .1 BW - STABLE
400, —&— -1 FW - INSTABLE
—&— .2 BW - STABLE
& .2 PW . STABLE
—o— .3 BW - STABLE
= 300, e - 3 PV - STAELE
= e APPORT = |
2 A VITESSE CRITIQUE
ém
w
o o8-8 8 8 8§
ﬁl
0, 25000 SO000 75000 1.8-5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.16: Diagramme de Campbell pour les trois premiers raofgeflexionm pour un arbre en

cuivre.
20,32 —%
o
o—" © -1 FW -INSTABLE
—* @ 1 BW - STABLE
P —@— . 2BW . STABLE
o, )| B O -2 FW . STABLE
Sl ———-3 BW -STABLE
.20, e % e - 3 FW - STABLE
£ e
> .30 T
¥ ‘_,____
- o
= b
v 4‘1
e © 9
; 0%
'm! ﬂ’—-'u._.__‘_ .
".“"-".—-—‘n......,.____.___‘__.
&0,
— = == eSS |
65,08
0, 25000 50000 75000 1,65

Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.17:Diagramme de stabilité pour les trois premiers @sqobur un arbre en Cuivre.
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516,87
@ -1 BW - STABLE
— & -1 FW -STABLE
—— - 3 BW - STABLE
400, o -2 PW -STABLE
—g— -3 BW -STABLE
- —. - 3 P - INSTABLE
g 300, e CAPPORT = 1
i A VITESSE CRITIQUE
;2 200,
100, o8 8 —l—:j:::g:—:g_—g
o,
0, 25000 50000 75000 1,6+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.18: Diagramme de Campbell pour les trois premiers mateflexionm pour un arbre en

fonte.
51,604
o =1 BW - STABLE
—itp—— =1 PW - STABLE
—@—— -2 BW - STABLE
0 L4 -2 FW - STABLE
—— .3 W - INSTABLE
- — . 3 BW - STABLE
£
i
L]
A
-120,
-180, B i
.
-189,518 — %
0, 25000 S0000 75000 1,e+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.19:Diagramme de stabilité pour les trois premiers nsqa®ir un arbre en fonte.
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4.3.3 Influence des conditions aux limites sur ldséquences propres

Dans cet exemple, on varie les conditions aux ésnde l'arbre : (A-A) , (E-A); (E-L),
(E-E),en gardant les propriétés physiques de kaderI'exemple précédent .
Les propriétés géométriques de l'arbre : L =1,2M=0,04 m.

% Les figures 4.20, 4.22, 4.24 et 4.26 montrentdiegrammes de Campbell pour les trois

premiers modes de flexiam pour différentes conditions aux limites.

% Les figures 4.21, 4.23, 4.25 et 4.27 montrentdegrammes de stabilité pour les trois

premiers modes de flexiam pour différentes conditions aux limites (paligggdes).

# La figure 4.28 montre la variation de la fréqueacen fonction de la vitesse de rotatin
de l'arbretournant.

D'apres ces résultats, on remarque que les conslitx limites ont une influence tres
importante sur les fréquences propres d’'un arluenémt, et par conséquence l'augmentation
de la vitesse critique.

C'est-a-dire, si la rigidité de l'arbre tournantgmente, les valeurs des fréquences et les

vitesses critiques augmentes aussi.
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& -1 BW -STABLE
—#— -1FW -STABLE
—p— -2BW -STABLE

o -2FW - STABLE
—p— - 3 BW - STABLE
ol - 3 W - STABLE
—p— [APPORT = 1

F Y VITESSE CRIMQUE

0, 25000 50000 75000 1,2-5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.20: Diagramme de Campbell pour les trois premiers matdeflexione pour un arbre

A-A.

& -1 BW - STABLE

—— -1 PW - STABLE

—&— -2 BW - STABLE

50 o -2 FW -STABLE

. —tp—— - 3 BW - STABLE

. - 3 FW - STABLE
P

£
g -70,
50,
a0,
0, 25000 S0000 75000 1,e=5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.21: Diagramme de stabilité pour les trois premiers @sqabur un arbre A-A.
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687.41
@ — -1 BW . STABLE
600, —@— -1 FPW - STABLE
— 9 -2BW -STABLE
& -2 PW -STABLE
500, —9—— -3 BW - STABLE
- el - 3 FW - STABLE
|= ]
< 400, —— RAPPORT = 1
; A VITESSE CRITIQUE
& 300,
s
200,
100,
ur
0, 25000 50000 75000 1,845
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.22: Diagramme de Campbell pour les trois premiers maldeflexiono pour un arbre

E-A.
-18,049
& -1 BW - STABLE
185 —&— -1 FPW -STABLE
g —_— -2 BW - STABLE
@ -2FW - STABLE
19 —_—p . 3 BW - STABLE
- 3 FWW - STABLE
L
=-19.5
-
-
W
-20,
-20.5
-21,1
0, 25000 50000 75000 l,e+5

Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.23: Diagramme de stabilité pour les trois premiers @squbur un arbre E-A.
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7188
4] =1 BW - STABLE
—@— -1 FW - STABLE
-, — @ -2BW -STABLE
@ -2 FW -STABLE
500 —p— .3 BW - STABLE
- e - 3 FW - INSTABLE
el
I —p—[APPORT = |
e w0, A  VITESSE CRITIQUE
Zs00,
[T
200, e o @ & 9o o © © @
100,
0,
0, 25000 50000 75000 1,6+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.24: Diagramme de Campbell pour les trois premiers maldeflexiono pour un arbre

E-L.
18,892
O -1 BW - STABLE
0, —ip— - 1 PW - STABLE
—p—— - 2BW - STABLE
& -2FW -STABLE
-0, ——— - IFPW - INSTABLE
—e - 3 BV - STABLE
Tc‘
= 140,
F
2
i 210,
.280,
s o
]
-350, @0 g o
bt
-355,8 ?
0, 25000 S0000 75000 1,e=5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.25: Diagramme de stabilité pour les trois premiers @squbur un arbre E-L.
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80397
750, @ -1BW -STABLE
&— -1FW -STABLE
—— - 2BW - STABLE
625, o . 2FW - INSTABLE

—— - 3 BW - STABLE
i - 3 FW - STABLE
e LAPPORT = |

A VITESSE CRITIQUE

375,

Frequence (Hz)

250,

125,

0, 25000 SO000 75000 1,6=5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.26: Diagramme de Campbell pour les trois premiers maldeflexionm pour un arbre

E-E.
3412
. i _ & -1BW - STABLE
! —o—4—8—0—3—32 & & & &—-1FW . STABLE
—8— .2 FW - INSTABLE
i o -2 EW . STABLE
e——3—3 ¢ ¢ :_._.uw-s:.*e-.s
e -3 FW - STABLE
£ -20,
1
]
Eﬂﬂ.
40,
.5.1'_'[r
sapt—t—t—t—t% % ¢ ¢ 3¢
0, 25000 50000 75000 1,e+5
Vitesse de rotation (tr/min)

Figure 4.27: Diagramme de stabilité pour les trois premiers @sqobur un arbre E-E.
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500
K e e——— X % = =
450 =—1B(E-E)
—— ‘ : . . #-1F(E-E)
400 ~4—2B(E-E)
=&2F(E-E)
350 =¢=1B(E-L)
—_ [ A %
= o 5. -eIfEl
9 ~=2B(E-L)
£ 300
g —2F(E-L)
\U’
2 1B(E-A)
250 T — 4 " Pr———— e —— —-1F(E-A)
=i-2B(E-A)
200 ——( Q) f— ) 2F(E-A)
1B(A-A)
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¢ . . o o o ¢ ¢ ¢ ’ - 2B(A-A)
100 | 2F(A-A)
0 10000 20000 30000 40000 50000 60000 70000 80000 90000 100000

Q[tr/min]

Figure 4.28:Deux premiers fréquence de flexion de I'arbre tantmpour différentes

conditions aux limites et différentes vitessesatation.

4.3.4 Influence des paliers flexibles amorties sules fréquences propres

Les propriétés physiques et géométriques de I'avbre figure 4.29 sont les mémes de
'exemple précédent, premiérement on varie lesfoefits de raideurs Ket on garde les
mémes coefficients d’amortissements, @ deuxiéemement on varie les coefficients

d’amortissements ¢t on garde les mémes coefficients de raidgrs K

avec : Ky=Kz=Kp et Gy=C=Cp
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Figure 4.29: Arbre tournant supporté par deux paliers flexibles.

C’est-a-dire, a chaque fois la rigidité de I'artmernant augmente ses fréquences augmentes
et par conséquence les vitesses critiques aussieaigs, on constate ¢a bien lorsque ou prend
deux valeurs de K plus élevés, les fréquences propres sont trés @sachresque identiques)
et tendent vers les fréquences propres d'un ashradnt bi-appui (paliers rigides), le cas ou la

valeur de Ktend vers l'infinis.
Donc K, et G aussi ont une influence sur la stabilité du rotor.

Les figures 4.30 et 4.31 ,on remarque que lorsquealeur de raideur Kaugmente les

vitesses critiques augmentes jusqu'a la stabisales vitesses critiques et l'inverse juste.

Les figures 4.32 et 4.33 ,on remarque que lorsgualeur de coefficient d'amortissement

Cpaugmente les vitesses critiques diminues et I'se/grste.
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Figure 4.30: Trois premiers vitesses critiques de la précedsngrse d'un arbre tournant en

fonction des raideurs des paliers flexiblegT®00 N.s/m).
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Figure 4.31:Trois premiers vitesses critiques de la précegdil@tt d'un arbre tournant en
fonction des raideurs des paliers flexiblesgHT®00 N.s/m).
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Figure 4.32:Trois premiers vitesses critiques de la précedsngrse d'un arbre tournant en

fonction des amortisseurs des paliers flexiblgs={iK195*1¢ N/m).
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Figure 4.33:Trois premiers vitesses critiques de la précesdil@et d'un arbre tournant en

fonction des amortisseurs des paliers flexibles{tKp95*1F N/m).
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4.3.5 Influence de la position du disque sur leséguences propres
Dans cette, partie les propriétés physiques derBar
E="20% N/m2?p = 7800 Kg/n§ ,v=0.3.
Les propriétés géométriques :
- Arbre : Longueur L =0,4m, Le diametre D = 0,0 2m.
- Disque (déformable) : Diameétre extérieur = 0,3 mEpaisseur = 0,03m.
- Les paliers: Ky=K,~=Ky=1,195*10N/m ; G,=C,~=C,=360 N.s/m.
- On varie la position du disque sur 'arbre tournafxt/2 ,X /4,X/8) (voir la figure 4.34)

-
#_

arbre ] disque Paliers
Z 4 / /
> x
Y C—1 —
L o d
- >

Figure 4.34 :Systéme arbre-disque supporté par deux paliers.

Les figures 4.35, 4.37 et 4.39 présentent les dmgres de Campbell pour les trois
premiers modes de flexiom pour différentes positions du disque sur l'arbrerrtant. On
constate que pour ces figures lorsque le disqppreahe du palier les fréquences de flexion
augmente voir figure 4.41.

Les figures 4.36, 4.38 et 4.40 présentent les diagres de stabilité pour les trois premiers
modes de flexions pour différentes positions du disque sur l'arbrgriant, on constate que

pour ces figures lorsque le disque s'approche lier panstabilité du rotor augmente.
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Figure 4.35: Diagramme de Campbell pour les trois premiers malgeflexionwm pour X=L/2.
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Figure 4.36: Diagramme de stabilité pour les trois premiers esqubur X=L/2.
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Figure 4.37:Diagramme de Campbell pour les trois premiers malgeflexionwm pour X=

L/4.
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Figure 4.38: Diagramme de stabilité pour les trois premiers esad= L/4.
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Figure 4.39: Diagramme de Campbell pour les trois premiers mopleur X=L/8.
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Figure 4.40: Diagramme de stabilité pour les trois premiers esqubur X=L/8.
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Figure 4.41 :Diagramme de Campbell de la troisiéme fréquendéedmn pour différentes

positions du disque sur l'arbre.

4.3.6 Influence des plusieurs disques sur les fréguaces propres

Dans cet exemple, I'arbre supporté a 4 disquesféexsur des paliers flexibles amortis et
les mémes propriétés physiques de I'exemple prét@deosition de disque).

Les propriétés géométriques de l'arbre avec plissidisques flexibles (D1,D2,D3,D4)
montrés dans la figure 4.42 sont :

- Arbre:La=1,2m; R=0,05m.

- Disque (D1,D3): xx=0,2m ; e=0,05m ;#=0,05m.

- Disque (D2) : B«=0,5 m ; e=0,05m ;=0,05m.

- Disque (D4) B=0,7m ; e=0,06m jk=0,05m.

- Les paliers = Kzz= Kp= 1,195*10 N/m ,Gy= C,,= Co= 360 N.s/m
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Figure 4.42 :Arbre avec plusieurs disques supportés par deuesrpal

% e & S o e e

La figue 4.43 présente diagramme de Campbell putrbis premiers modes de flexion

On observe que les frequences de flexaoat les vitesses critiques sont diminues par rdppor

I'exemple précédent pour un seul disque.

On remarque que les plusieurs disques sur l'arbreue influence trés importante sur

l'instabilité du rotor voir la figure 4.44.
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Figure 4.43: Diagramme de Campbell pour les trois premiers mateflexionm pour plusieurs

disques.
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Figure 4.44:Diagramme de stabilité pour les trois premiers esqubur plusieurs disques.
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Conclusion

Ce mémoire est une initiation a I'étude de l'inditéh des rotorsNotre objectif est de
comprendre le phénomene liés a la dynamique dessragtpour déterminer les fréquences
propres et les vitesses critiques d’'un rotor pgiciel Ansys Workbench . On a présenté les

éléments constituants un rotor et qui sont : I'arbe disque et les paliers.

L’application de I'équation de Lagrange aux diffées énergies et aux travaux virtuels dues
aux paliers, nous donne les équations du mouvergmiodélisation et la simulation sont faites
par logiciel Ansys en utilisant un modéle 3D. Ayaasieurs exemples ont été traités pour
déterminer l'influence des différents parametresngétriques et physiques des arbres tournants
sur paliers (rigides ou flexibles) amortis et nomoatis.Ce travail nous a permis d'aboutir aux
conclusions suivantes :

1. Les parametres géométriques de l'arbre reprégemié rapport L/D influent sur le
comportement vibratoire et la stabilité des arloesnantes.

2. Les paramétres mécaniques (les -caractéristiquesang@es) influent sur le
comportement vibratoire et la stabilité des arloesnants.

3. La maitrise de comportements vibratoires nécessieeprévision des caractéristiques
d’amortissement des rotors, en particulier 'anssgiment des paliers. Cette prédiction
est fondamentale dans la conception des machinesaiates afin de fournir une idée
précise des plages sécurisées en termes de vitEssasition.

4. Les raideurs des paliers influent sur le comportenaibratoire et la stabilité du rotor.
Les caractéristiques dynamiques du systeme (arisegptattpaliers) sont influencées
sensiblement en changeant la position du disquksshre.

6. Caractéristiques dynamiques d’'un arbre tournant pliesieurs disques sont influences
par le nombre de disque, et ces derniéres inflsente comportement vibratoire et la

stabilité du rotor.
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Annexe

Annexe

Les dimensions de I'arbre tournant étudié :

D=0,3m

L=15m et

0,

000 10,300 ()
T —

0,150
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Annexe

Les dimensions de I'arbre+disque étudié :
Arbre: L=04me D=002m
Disque: Det =0,3m e e=0,03m

0,000 0,500 {m) -

0,250
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