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Modélisation et analyse d’un bi-rotor aubagé
avec non-linéarité de type jeu en téte d’aube
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1LTDS, Ecole Centrale de Lyon, France, {marion.gruin, fabrthouverez, emmanuelle.sarrouy}@ec-lyon.fr
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Résumé— Cette étude porte sur le couplage de la dynamique d’'unregsti-rotor avec celle d’'un
modéle simplifié de roue aubagée. Laroue aubagée consitltéee modeéle a une géométrie spécifique
en téte d’aube impliquant des non-linéarités de type coraec jeu. Afin de prendre en compte ce
type de non-linéarité forte et non-réguliére, la méthodbalance harmonique couplée a une procédure
temps/fréquence a été employée. Le modéle développé peensehuler le comportement vibratoire du
systéme non-linéaire sous excitation multi-harmonique.

Mots clés— Dynamique non-linéaire, rotor, roue aubagée, contatanba harmonique.

1 Introduction

L'optimisation des designs moteurs conduit & une augmentdes couplages dynamiques entre les
différents organes. En effet, I'amélioration des perfanoes des turboréacteurs passe souvent par I'uti-
lisation d’architectures multi-rotors. Cette architeetaonduit & une situation dynamique plus complexe
car, les différents balourds présents sur les rotors — ntgyas les mémes vitesses de rotation — générent
une excitation multi-harmonique sur les différents élémmele la structure.

De plus, dans le contexte des moteurs avec une architedttooh des résultats d’essai montrent qu'il
est nécessaire de considérer, des la conception, I'inftudada dynamique de I'arbre Haute Pression
(HP) sur les aubages de I'arbre Basse Pression (BP). Ceagmuphturel remet en cause les critéres de
dimensionnement des roues BP qui, jusqu’ici, n'intégrajes I'influence du rotor HP. Généralement,
les modéles de dynamique d’ensemble reposent sur des racit@lglifiés des différents organes mo-
teurs, le rotor HP et le rotor BP [1]. Les modéles de roues@dasm eux, sont classiquement des modeéles
éléments finis, représentatifs de la géométrie réelle, ggamt d’assurer un dimensionnement précis de
la structure. L'un des enjeux de ces travaux consiste doita simulation combinée d’'un probléme de
dynamique d’ensemble avec celui plus spécifique des rolmméas. D’autre part, la roue aubagée de
turbine BP a une géométrie particuliére impliquant des liva¥arités de type contact en téte d’aube [3].
La présence de non-linéarités dans le systeme conduit éeneetioeuvre des algorithmes de résolution
non-linéaire adaptés. La méthode de balance harmonigpef&iet de calculer des réponses périodiques
stationnaires de systémes non-linéaires.

Les objectifs de ce travail sont donc premierement, de meitr place un modeéle couplant deux ni-
veaux de modélisation, simplifié pour les arbres et détaitlér la roue aubagée, en considérant les
non-linéarités, et deuxiémement, de développer un outilérigue capable de simuler le comportement
vibratoire du systéme non-linéaire sous excitation mhaiimonique.

2 Présentation du systeme bi-rotor aubagé

Le modele de bi-rotor aubagé qui a été développé est cahditdeux rotors, un arbre haute pression
(HP) et un arbre basse pression (BP) sur lequel est fixé ureartaagéecf. Figure 1). Les deux arbres
sont modélisés par des poutres de type Euler-Bernoulli. dsgies, non-aubagés, sont présents sur
chacun des arbres et sont modélisés par des masses cogea@ittes inerties en rotation. Les rotors
sont suspendus par des paliers représentés par des ratidassamortissements ponctuels. lls ont leur
propre vitesse de rotation et sont connectés entre eux gaalien inter-arbre.



Le modele de roue aubagée consiste en un disque rigide eapégsar ses caractéristiques inertielles et
des aubes flexibles modélisées par des poutres d’EulenBlérencastrées sur le disque.

Disque aubagé
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FIGURE 1 — Modele simplifié du bi-rotor aubagé
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2.1 Construction du modéle bi-rotor

Le modéle analytique qui a été développé pour le bi-rotapsepsur une formulation énergétique de
Rayleigh-Ritz. Pour cette formulation analytique, desgies et des potentiels correspondant a chacun
des rotors doivent étre définis. L'expression généraleéteelgie cinétique, dans le repere global, est la
suivante :

Ti=3 [ pxlxdo 1)
2J)a

oui représente soit le rotor HP, soit le rotor BPxetprésente le vecteur déplacement exprimé dans le
repére global.

Dans le modele complet, une roue aubagée est introduite satok BP. Par conséquent, on a fait le choix
de décrire les déplacements du rotor BP dans son propreergp&nant afin de s’affranchir des termes
périodiques liés aux aubes. Le repére tournant BP est epéépar(x,y,z) sur la Figure 1. L'énergie
cinétique du rotor BP décrite dans son repére tournant@st lal suivante :
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oU Upp est le vecteur déplacement du rotor BP défini dans son repeneant et2y, est la matrice de
passage du repére global au repére tournant BP. L'hypotdstdaite qu’il n'y a pas de roue aubagée
sur le rotor HP afin de simplifier la formulation analytiqguerdodéle. Alors, les équations du rotor HP
peuvent étre projetées dans le repére tournant lié au rétdr &pression de I'énergie cinétique du rotor
HP exprimée dans le repére BP est :
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ouunp est le vecteur déplacement du rotor HP dans son propre repgrant 2, la matrice de passage
du repére du repeére global au repére tournant Hﬂ’ﬁéﬂa matrice de passage du repére tournant HP au
repére tournant BP.

Les disques rigides sont également décrits dans le repémeattt BP et I'énergie cinétique est calculée
en I'abscissg/ de chacun des disques.

Les énergies de déformation élastique pour chaque raont définies par des énergies potentielles
associées a la flexion des arbres.

I
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aveck;, I; etl; le module d'Young, le moment d’inertie diamétral et la loagude chacun des rotors,
respectivement.



La contribution des paliers est introduite par un poteraidocié a leur raideur et par une fonction de
dissipation associée a leur amortissement.

La méthode de discrétisation utilisée est I'approximatienRayleigh-Ritz. Deux directions de dépla-
cement sont considérées pour chaque rotor, a savoir lest@mstations orthogonales dans le plan du
disque. Les expressions des déplacements transvgmses; sont les suivantes :

biyt) = nf;um)vﬁn(y) et wiyt) = ”f;w$<t>v$<y> ©)

ouy est I'abscisse Ie_Iong de l'arbre &ty est le nombre de fonctions de Ritz considérées pour décrire
la flexion de I'arbreV,,(y) représente les fonctions de forme polynomiales associéestors.
2.2 Introduction d’'un modéle simplifié de roue aubagée

Le modéele simplifié défini pour la roue aubagée s'inspire dhatéle précédemment développé par
S. K. SNHA [2]. Les aubes flexibles sont donc modélisées par des patrégoe Euler-Bernoulli et
sont encastrées sur un disque rigide du rotor @F-{gure 3).

) B

Disque rigide

FIGURE 2 — ReprésentationBdu disque aubagé FIGURE 3 — Modéle simplifié du disque aubagé

Comme une approche énergétique est utilisée pour décrinedéle complet dans le repére tournant
BP, I'énergie cinétigue de Ipiéme aube peut étre définie ainsi :

Lp Lp
. 1 1
Ty :/prs)vg/%(G)vs/Ro(G)der/ EQE/ROIQS/ROdS (6)
0 0

olUVg/Rr,(G) etQ2g/Rr, sont le vecteur vitesse et le vecteur rotation du centre dsendiune section droite
d’aube, respectivemenitest la matrice d’'inertie de I'aube définie dans son repemti@heRy indique le
repere globalsI'abscisse le long de I'aub@y, et S, sont la densité et I'aire d’une section droite d’aube,
respectivement.

Une énergie potentielle associée a la déformation élasties aubes est également définie par :

Lp
1 i n 2
Vin, =5 [ Bl (th(s0)) ds ™)
0

ou Eyp, est le module d’Young des aubdg,est le moment d'inertie diamétral af est le déplacement
d’'une aube.

De plus, un potentiel de précontrainte est introduit darferi@ulation afin de modéliser les effets cen-
trifuges s’appliquant sur les aubes :

Lp
1 Lp)?— 2\
Vcerb :E/prDQtz)p<(r+ b) 5 (S+r) )ub (S,t)dS (8)
0

avecQyp, la vitesse de rotation du rotor BPreke rayon du disque rigide qui porte les aubes.
En ce qui concerne la discrétisation du déplacement ded,agdule une direction de déplacement par
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aube est considérée pour représenter leur flexi¢gt). La flexion de chaque aube est définie par I'ap-
proximation de Rayleigh-Ritz suivante :

. Ntot .
(st = 3 XX (©)

ou nyet représente le nombre de fonctions de Ritz considérées adlexion de laj-ieme aubeY, (s)
sont les fonctions de forme des aubes qui satisfont la donditencastrement en pied d’aube, leur
expression est la suivante :
Ya(S) = sin(ans) + bns+ cnS (10)
(2n—1)m 2

aveca, = T b, = —a,, etc, = sin(bpLp).
b

L'application des équations de Lagrange sur la formulaépergétique du systeme complet de bi-rotor
aubagé nous donne la forme matricielle suivante :

Mg+(D+G)g+(K+N+P)g=0 (11)

ouM, D, G, K, N etP sont les matrices de masse, d’amortissement, gyroscopuiguaideur élastique,
d’assouplissement centrifuge, et circulatoire, respegient. Noton€ =D+ G etK =K +N+P les
matrices d’amortissement généralisé et de raideur géségalrespectivement.
Le vecteur des déplacements généraltgés est une combinaison de tous les degrés de liberté du sys-
teme couplé et il est organisé de la fagon suivante :
a(t) = |Ug () WoP(t) -+ URP, (t) WRe, (1) Ug” (1) Wo (1) - -
Ip Ip 1 1 Np N T (12)
Unyg, (£) Wiy, () XE (1) -+ X (1) -+ X (1) -+ Xig (1)

ou Ny, représente le nombre total d’aubes considéré.

3 Formulation du systéme non-linéaire

3.1 Définition des non-linéarités

L'aube mobile de turbine est composée de trois parties ipates, a savoir la pale, le pied d’aube
et le talon (téte d’'aube). Le réle du talon dans la réponsetoiye de la roue aubagée est de procurer
un amortissement mécanique par contact des talons, cetegiirenl’introduction d’une non-linéarité de
type contact avec jeu dans le modéle. Le contact est ainsélisédoar un ressort radial de raiddyr
entre les tétes d’aube dont la raideur est nulle si le déplanerelatifAu, entre deux aubes adjacentes
est inférieur au jeu radid. L'expression de la force non-linéaire exercée par l'aulserl’aube 2 peut
s'écrire :

Fri(Aup)t 2 = ke (AU 2 — &) 4 (Dug 2 — ) (13)
ou A (.) représente la fonction Heaviside. Suivant le principe tibacet de réaction, la force exercée
par 'aube 2 sur l'aube 1 sera la méme, avec un signe opposEpitiguant le méme raisonnement pour
toutes les aubes, on obtient I'expression de I'effort npédire Fy(q) qui S’exerce sur toute la roue
aubagée. Ainsi, I'équation dynamique que I'on cherche éud® s’écrit :

Mg+ éCI + Rq + Fni(d) = Foalourd (14)

3.2 Technique de résolution

La méthode de balance harmonique (HBM) [5] permet de caltalleponse périodique dans le do-
maine fréquentiel du systéme non-linéaire (14). Le priadp cette méthode est de supposer la réponse
périodique et de décomposer la solutgiih) sous la forme d’une série de Fourier tronquée a I'ohye

q(t) ~ap+ % (ax cogkauxt) + by sin(kat)) (15)
K=1

4



En injectant I'équation (15) dans I'équation dynamique)(@den orthonormalisant le résidu par une
procédure de Galerkin, 'équation du mouvement devienydéesne d’équations algébriques suivant :

AXn+ Fnlh(xh) — Fpalourd, = 0 (16)

oU Xn, Fni,, €t Fpalourd, représentent les vecteurs des coefficients de Fourier géecdénents, des efforts
non-linéaires et des forces de balourd, respectivemergprésente la matrice de raideur dynamique :

A 0 0 O

Al 0 Al .0 0 (17)
0 0 0 b
A®=K; .
avecq k — (kw)*M (ko)C , pourk=1,---  Nj. (18)

—(kw)C K — (kw)2M

Etant donné le caractére non-régulier de la force nonili@gke calcul analytique des coefficients de
Fourier des effort non-linéaires n’est pas envisageahts tadomaine fréquentiel. La méthode AFT
proposée par BMERON [7] est alors utilisée. Elle consiste a calculer dans le doeneemporel les dé-
placements approchégt) sur une période puis d’en déduire les efforts non-linéaires coefficients
deFy, sont ensuite déterminés par 'usage de transformées desFdirectes.

La méthode de balance harmonique est couplée a une techdeguentinuation [6] permettant de
suivre I'évolution de la solution en fonction d’'un paraneette contrdle préalablement choisi, qui est
dans notre étude, la vitesse de rotation du rotor BP. La gdroeéutilisée est de typarc-lengthet se
base ici sur une prédiction par la tangente. Finalement|gorithme de correction de type Newton est
employé pour résoudre le systéme augmenté d'équationbnéaires, ce qui permet d’obtenir, a chaque
itération, le couple solutio(Xp, Qpp).

3.3 Analyse de stabilité

Dans notre étude, pour une vitesse de rotation donnéegplassolutions du systéme non-linéaire
peuvent co-exister. L'analyse de stabilité est réaliséeaggulant les coefficients de Floquet. Pour pré-
senter cette méthode, on introduit la notion de matrice damehtale qui, aprés intégration temporelle,
permet de calculer la matrice de monodromie, dont le spembrestitué des multiplicateurs de Floquet,
indique si la solution est stable ou instable. En effet, netq les valeurs propres de la matrice de
monodromie, la solution est stable sii s < 1.

4 Simulations linéaires et non-linéaires du systeme couplé

4.1 Etude du systéme libre

L'analyse linéaire du systéeme passe par le calcul du prablémx valeurs propres de la structure.
L'évolution des fréquences propres du bi-rotor aubagé antion de la vitesse de rotation permet de
comprendre la dynamique du systéme couplé et d’identifieritesses critiques indiquant les résonances
du systeme. Afin de suivre I'évolution du systéme couplé mtifiérents régimes moteurs, on trace
I'évolution des fréquences propres en fonction d’un régnaoeeur sur urdiagramme de Campbell

Le diagramme de Campbell Figure 4 est représenté dans lerepénant lié au rotor BP. Les deux
rotors sont en configuration de co-rotation, ils ont le méemssle rotation et le ratio considéré entre les
deux vitesses de rotation est constant et @&t_ 2,8. Les fréquences proprds, f, et f4 des modes
couplés, représentées en bleu, s’ouvrent en fonctlon di=ksse de rotation, ce qui est caractéristique des
effets gyroscopiques présents dans le systéeme en rothésrfréquences propres d’aube, représentées
en rouge sur la Figure 4 ne se dédoublent pas, car les effetsappiques sont négligeables sur les aubes.
En revanche, ces fréquences d'aube, nofgegugmentent avec la vitesse de rotation ce qui correspond
aux effets centrifuges, introduits dans le modéle par lem@l de précontraintecf. équation 8).
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FIGURE 4 — Diagramme de Campbell du bi-rotor FIGURE 5 — Agrandissement du Campbell sur la
aubagé dans le repére tournant BP aveq ([es  zone de locus veering

modes couplés—) les modes pur d’aube et (- - -)

la synchrone HP

Ces études linéaires permettent également de mettre esnéeidies couplages de modes au travers
de phénomeénes de typmcus veeringlLa Figure 5 présente un agrandissement du Campbell suade pl
de vitesse de rotatiofdp, = [1300; 2100 trs/min. Le troisiéme mode couplg (en bleu), et le premier
mode de flexion des aubes (en rouge) ont des fréquences ad®eprqui se repoussent brutalement en
échangeant leurs déformées propres. Ce phénoméne de &mrirsgva notamment été rapporté par C.
PIERRE [4] et semble se produire entre des systemes ayant des fi@gipropres treés voisines, ce qui
est le cas ici entre les rotors et les aubes.

4.2 FEtude de la réponse forcée linéaire

Le diagramme de Campbell donne aussi accés aux placementsodies vis-a-vis des vitesses cri-
tiques. Ces vitesses critiques sont des critéres esseptier le dimensionnement de la structure en
rotation car elles prévoient les résonances du systemeappont aux excitations synchrones du moteur.
Dans le repére tournalP, la droite d’excitation liée a la rotation du rotBiP correspond a I'axe des
abscissed = 0. La droite d’excitation liée a la rotation du rotbiP, vue du reperdBP, correspond a
la droite f = Qnp — Qpp, droite en pointillés sur la Figure 4. Les vitesses critgjdeectes (resp. rétro-
grades) se lisent a l'intersection entre les branches delesndirects (resp. rétrogrades) et les droites
d’excitation f =0 et f = Qnp — Qpp. Dans notre étude, le modéle de bi-rotor aubage est compeéte
axisymétrique. Dans cette configuration, seuls les modestdisont supposés répondre aux excitations
de type balourddf. Tableau 1). La réponse forcée du bi-rotor aubagé soumis alourils BP et HP est

TABLE 1 — Vitesses critiques directes du bi-rotor aubagé

Modes| Balourd BP| Balourd HP
1 1850 610
2 —_ 950
3 — 2110
4 — 1870

présentée sur la Figure 6. L'excitation de type balourd BRies force constante dans le repére d’'étude
choisi alors que I'excitation de type balourd HP est uneddrarmonique vue du repere BP. La Figure 6
présente le déplacement maximal du rotor HP et celui en @tde en fonction de la vitesse de rotation
du rotor BP pour chacune des deux excitations structurbe®alourd BP qui est placé sur le disque
aubagé vaut,A.10~* kg.m et le balourd HP, placé sur le disque du rotor HP, vaitlD—* kg.m.



Déplacement du rotor HP (m)
Déplacement en téte d’aube (m)
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FIGURE 6 — Réponse linéaire du rotor HP a gauche, en téte d’aube & ,danix excitations de type
balourd BP { - -) ou balourd HP{)

4.3 Simulations non-linéaires

Dans le repére d’étude, le repére tournant BP, le balourdd8Rre force constante alors que le
balourd HP est une force harmonique, awee Qn,— Qpp la fréquence fondamentale. Pendant la procé-
dure de Galerkin, le balourd BP se décompose suivant laegantistante du vecteur harmonidtigiourd,
et le balourd HP est développé suivant les composantes haues du méme vecteur. Ainsi, la méthode
de balance mono-harmonique suffit a rendre compte des xeigorovenant des deux balourds.

=
o
A
T
=
e,

&
T

Déplacement en téte d’aube (m)

Déplacement du rotor HP (m)

i i i i i i i i i i i i i
1840 1850 1860 1870 1880 1890 1830 1840 1850 1860 1870 1880 1890 1900

Qpp (trs/min) Qpp (trs/min)

FIGURE 7 — Comparaison entre la réponse linéake {) et la réponse non-linéaire stable-Y sous
excitation multi-harmonique (balourds HP et BP), zoom aplageQy, = [1830; 1900 trs/min

La Figure 7 présente un zoom de la réponse non-linéaire dotdri-aubagé pour des vitesses de
rotation comprises dans l'interval@y, = [1830;1900 trs/min. Sur cette plage de vitesse de rotation,
le mode 1 de la structure est excité par le balourd BP et le Moel& excité par le balourd HP. Les
valeurs de balourd sont identiques, le nombre d’harmosiquasidérées dans les calculs Mgt 3,
le jeu pris en compte en téte d’aube a pour vakesr 30 um et la raideur de contact vakt = 10*
N/m lorsque le jeu est consommeé. Sur le premier pic de résenaf),, = 1845 trs/min, les réponses
linéaires et non-linéaires se superposent car la dynantdgseubes est négligeable sur le mode 1. En
revanche, au niveau du pic de résonance du mod&gpa= 1870 trs/min, qui est un mode fortement
couplé, on constate que le jeu entre les aubes est consoremeéffets non-linéaires se traduisent par une
diminution de I'amplitude de vibration des aubes, et paramgmentation de la fréquence de résonance
au niveau du rotor HP.

La Figure 8 présente un zoom de la réponse non-linéaire dotdri-aubagé pour des vitesses de
rotation comprises dans l'interval@y, = [2090; 2150 trs/min. Sur cette plage de vitesse de rotation,
le mode 3, mode pur d’aube, est excité principalement paeleubd HP. Les paramétres du modéle
sont les mémes, excepté la raideur de contact quikgsit5.107 N/m. La courbe de réponse en téte
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FIGURE 8 — Comparaison entre la réponse linéaire-J et la réponse non-linéaire stable-) et instable
(—) sous excitation multi-harmonique (balourds HP et BP)nzsar la plagey, = [2090; 2150trs/min

d’aube permet de mettre en évidence la prise de contactiagata valeur de jeu qui a été introduite.
Lorsqu’on se situe dans le contact, le comportement dursgsest dit raidissant, ce qui se traduit par
une inclinaison du pic de résonance et une augmentation fiédaence de résonance d’environ 2%.
Les solutions instables de la courbe de réponse non-lméaiprésentées en rouge sur la Figure 8, ont
également été identifiées par I'analyse des coefficientdadpiEt.

5 Conclusion

Un modeéle complet de bi-rotor incluant un modéle simplifi&alge aubagée a été développé dans
le repére corotationnel. Ce modeéle permet de mieux compediidteraction entre la dynamique des
aubes et celle des deux rotors au travers des couplages desmodont été identifiés. D’autre part,
I'étude du comportement de ce systéme complexe impliguesihdn-linéarités a été menée avec diverses
excitations de type balourd. La géométrie spécifique dessadb turbine induit un contact avec jeu au
niveau des tétes d’aube. La méthode de balance harmonigyééeoavec une procédure AFT a été
implémentée afin d'analyser le systéme bi-rotor aubagélaygise en compte d’'une non-linéarité forte
et non-réguliere. L'influence des non-linéarités a ététifiéa a travers un effet raidissant sur la courbe
de réponse au voisinage des résonances.
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