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RESUME. Dans le domaine de la conception des roues aubagées de turbomachines, de faibles vari-
ations dans les caractéristiques des aubes, du fait des tolérances de fabrication affectent la symétrie
cyclique de la structure. Cette brisure de symétrie est appelée ”désaccordage involontaire”. L’une des
conséquences de ce désaccordage involontaire sur le comportement dynamique des roues aubagées
est une amplification des réponses forcées vibratoires. Pour réduire les niveaux d’amplification
dynamique de la réponse forcée vibratoire des roues aubagées désaccordées involontairement une
des solutions est d’effectuer un désaccordage dit ”intentionnel” en modifiant lespropriétés des
matériaux de quelques aubes, les interfaces entre les aubes et le disque ou la forme de quelques
aubes. Nous présentons dans ce papier un problème d’optimisation d’une roue aubagée en présence
de désaccordage involontaire et en effectuant un désaccordage intentionnel. Le désacordage inten-
tionnel est effectué en modifiant géométriquement certaines aubes. Le désaccordage involontaire
est pris en compte par un modèle probabiliste non paramétrique permettant de prendre à la fois en
compte les incertitudes sur le modèle et sur les paramètres du problème. Afin de réduire les coûts
en temps de calcul, un modèle réduit est construit en utilisant la méthode de réduction de modèles
de roues aubagées désaccordées par modification géométrique développée basée sur l’utilisation des
modes cycliques de chaque type de secteur de la roue. Une optimisation de la répartition des aubes
modifiées sur la circonférence du disque est enfin effectuée et conduit à une conception de la roue
aubagée d’application qui minimise les niveaux de la réponse forcée tout en étant robuste vis-à-vis
des dispersions pouvant résulter du processus de fabrication.

1 INTRODUCTION

De faibles variations des caractéristiques des structures à symétrie cyclique du fait des tolérances
de fabrication peuvent briser la cyclicité de la structure. On parle alors de désaccordage involontaire.
Ce désaccordage involontaire peut engendrer une amplification des niveaux de la réponse forcée de
la structure (voir par exemple [1, 2, 3]). Cependant, il est possible (voir par exemple [4, 5, 6, 7, 8])
de désaccorder intentionnellement les roues aubagées d´esaccordées involontairement dans le but de
réduire les niveaux d’amplification de la réponse forcée. Les principales solutions technologiques de
désaccordage intentionnel sont basées sur la modification des propriétés des matériaux de quelques
aubes, des interfaces entre les aubes et le disque ou de la forme de quelques aubes. Dans cette étude,
nous nous intéressons au désaccordage intentionnel par modification géométrique des aubes.

Pour les structures à symétrie cyclique, l’analyse vibratoire sur un secteur permet de reconstituer
le comportement dynamique de la roue complète. Ce n’est cependant pas le cas pour les struc-
tures désaccordées qui nécessaitent une analyse vibratoire de la roue complète ou une utilisation de
méthodes de réduction de modèle consistant à projetterles opérateurs du système sur une base modale
afin de réduire les coûts de calcul. Dans le cas où la structure est désaccordée intentionnellement par
modification géométrique des aubes, très peu de méthodes permettent d’avoir des modèles réduits
efficaces. Nous allons utiliser dans ce qui suit la méthode introduite dans [13] et qui consiste à utiliser
les modes cycliques des différents types de secteur de la roue aubagée désaccordée géométriquement
dans la base de projection. Pour les structures désaccord´ees involontairement, la nature aléatoire du
désaccordage d’une aube à l’autre, du fait des tolérances de fabrication ou des dispersions des pro-
priétés des matériaux nécessite une utilisation de modèles probabilistes. Nous utilisons dans cette
étude un modèle probabiliste non paramétrique [15] qui prend aussi bien en compte les dispersions



sur les paramètres que les incertitudes de modélisation.Ce modèle est construit à partir du modèle
réduit éléments finis de la structure.

Dans le but d’effecuter une conception robuste par désaccordage intentionnel des roues aubagées
désaccordée involontairement, nous allons résoudre unproblème d’optimisation qui consistera à
répartir de faon optimale, et à faible coût en terme de temps de calcul les différentes aubes sur la roue
aubagée en vue de minimiser les niveaux de réponse vibratoire et la sensibilité des roues aubagées vis-
à-vis du désaccordage involontaire. Nous allons ainsi présenter une méthode d’optimisation rapide et
efficace introduite dans [23].

2 MODÈLE RÉDUIT DE LA STRUCTURE D ÉSACCORDÉE INTENTIONNELLEMENT

Considérons le modèle éléments finis d’une structure àN aubes, désaccordée intentionnellement
par modification géométrique des aubes, dont le comportement dynamique est à analyser dans le
domaine fréquentiel. La bande fréquentielle d’analyse est notéeB = [ωmin, ωmax], 0 < ωmin < ωmax.
Ainsi, l’équation de la dynamique s’écrit dans cette bande fréquentielleB :

(−ω2[M] + iω[D] + [K])u(ω) = f
exc

(ω) + f
aero

(ω, u(ω)), (1)

où f
exc

est le vecteur des forces d’excitation dues aux distorsionsde flux de l’écoulement fluide (sil-
lage d’un distributeur amont par exemple),f

aero
est le vecteur des forces aérodynamiques instation-

naires de couplage fluide-structure dues aux vibrations desaubes,u est le vecteur des déplacements de
la structure complète, [M], [D], [K] sont les matrices de masse, dissipation et rigidité de la structure,
et i2 = −1. ndo f est la dimension du vecteuru. En introduisant la matrice de rigidité dynamique

[E(ω)] = −ω2[M] + iω[D] + [K], (2)

l’équation de la dynamique de la roue aubagée devient

[E(ω)]u(ω) = f
exc

(ω) + f
aero

(ω, u(ω)). (3)

Pour construire le modèle réduit, nous constituons une base de projection [Ψ] composée deα⋆

modes réels des différents types de secteur. Ces modes sont obtenus par simple analyse modale
de chaque type de secteur en configuration de symétrie cyclique. La base de projection est ainsi
composée d’une réunion des modes cycliques des différents types de secteurs qui composent la roue.
De plus, elle est construite de telle sorte qu’au niveau de lastructure complète, les matrices des
différents secteurs sont projetées sur leurs propres modes cycliques lors du passage au problème
généralisé. Des contraintes linéaires permettent d’imposer la continuité des modes aux interfaces
entre secteurs. On peut ainsi écrire l’équation de changement de variable suivante :

u(ω) = [Ψ]q(ω), (4)

où
q = [q

0
, . . . , q

N−1
]T est le vecteur des coordonnées généralisées. Ce changement de variable permet

d’écrire le problème généralisé suivant

[Ered(ω)]q(ω) = [Ψ]T f
exc

(ω) + [Ψ]T f
aero

(ω, [Ψ]q(ω)), (5)

où l’opérateur dynamique réduit, de dimension (α⋆, α⋆) est défini par

[Ered(ω)] = [Ψ]T [E(ω)][Ψ], (6)

[Ered(ω)]β,α =
N−1
∑

p=0

(

ψ
Ωp

β

)T
[E(ω)] pp

(

ψ
Ωp
α

)

, (7)

et les forces aérodynamiques généralisées sont définies par

g
exc

(ω) = [Ψ]T f
exc

(ω), g
aero

(ω, q(ω)) = [Ψ]T f
aero

(ω, [Ψ]q(ω)), (8)

α etβ sont définis de telle sorte queα ∈ [1, α⋆] et β ∈ [1, α⋆].



3 MODEL PROBABILISTE NON PARAM ÉTRIQUE DE MOD ÉLISATION DU D ÉSACCORDAGE
INVOLONTAIRE

La construction du modèle probabiliste non paramétriquese fait sur la base du modèle réduit
déterministe, par substitution des matrices réduites del’équation de la dynamique par des matrices
aléatoires. Cela permet alors d’obtenir, puis de résoudre une équation aléatoire du système dynamique
incertain. Nous allons brièvement retracer dans ce qui suit, les grandes lignes de la construction de ce
modèle probabiliste. Pour plus de détails, nous invitonsle lecteur à se référer à [15, 3, 13].

Le modèle probabiliste est construit de telle sorte que:
- C1: chaque matrice réduite déterministe (de masse, dissipation ou rigidité) est égale à la moyenne

des matrice aléatoires correspondantes.
- C2: la signature de chaque matrice déterministe est conservée par la matrice aléatoire correspon-

dante. Ce qui signifie qu’une matrice aléatoire doit être définie positive si la matrice déterministe
correspondante est définie positive.

- C3: La solution de l’équation de la dynamique aléatoire doit être du second ordre.
Le modèle probabiliste est alors obtenu à partir de ces contraintes en utilisant le principe du maxi-

mum d’entropie.
Ainsi, si les matrices [M p

red], [Dp
red] et [K p

red] sont des matrices aléatoires indépendantes corre-
spondant aux matrices aléatoires réduites de masse, de dissipation et de rigidité pour le secteurp,
et [Ared(ω)] la matrice complexe aléatoire des forces aérodynamiques généralisées, la contrainte C1
entraı̂ne:

E
{

[M p
red]
}

= [Mp
red], E

{

[Dp
red]
}

= [Dp
red], E

{

[K p
red]
}

= [K p
red], E{[Ared]} = [Ared], (9)

oùE{.} désigne l’espérance mathématique.
La factorisation Choleski des matrices réduites symétriques définies positives de masse, dissipation

et rigidité s’écrit:

[Mp
red] = [Lp

M]T [Lp
M], [Dp

red] = [Lp
D]T [Lp

D], [K p
red] = [Lp

K]T [Lp
K]. (10)

Cette factorisation permet de construire à l’aide de matrices aléatoires germes, des matrices réduites
réelles aléatoires qui s’écrivent:

[M p
red] = [Lp

M]T [Gp
M][Lp

M], [Dp
red] = [Lp

D]T [Gp
D][Lp

D], [K p
red] = [Lp

K]T [Gp
K][Lp

K], (11)

où [Gp
M], [Gp

D] et [Gp
K] sont des matrices réelles aléatoires dont la valeur moyenne est la matrice unité.

La matrice des forces aérodynamiques généralisées n’´etant pas définie positive, n’admet pas de
factorisation Choleski. Sa factorisation est alors effectuée en utilisant la décomposition définie dans
[16]. Cette matrice s’écrit alors:

[Ared(ω)] = [U(ω)][T (ω)], (12)

où [U(ω)] est une matrice complexe unitaire et [T (ω)] est une matrice complexe définie positive qui
admet une factorisation de Choleski.

Le modèle probabiliste de la matrice des forces aérodynamiques généralisées s’écrit alors:

[Ared(ω)] = [U(ω)][LT (ω)]T [GA][LT (ω)], (13)

où [GA] est une matrice réelle aléatoire dont la valeur moyenne est la matrice unité.
Les constraintes C2 et C3 font que les matrices aléatoires [Gp

M], [Gp
D], [Gp

K] et [GA] sont réelles,
définies positives et vérifient:

E
{

||[Gp
M]−1||2

F

}

< +∞, E
{

||[Gp
D]−1||2

F

}

< +∞, E
{

||[Gp
K]−1||2

F

}

< +∞, E
{

||[GA]−1||2
F

}

< +∞, (14)



où ||[.]||F = (tr([.][ .]T ))
1
2 . Les dispersions de ces 4 matrices aléatoires peuvent être contrôlées par les

paramètres réelsδp
M, δp

D, δp
K , δA définis par:

δF =



















E
{

||[GF] − [GF ]||2
F

}

[GF]



















1
2

avec F = {M ,D,K ,A}. (15)

Les équations (11) et (13), permettent de voir que ces paramètres permettent de contrôler le niveau
de dispersion des matrices aléatoires [M p

red], [Dp
red], [K p

red] et [Ared].
La représentation algébrique suivante de la matrice aléatoire [G] permet de construire des réalisations

indépendantes qui sont utiles dans le cadre de la procédure de simulation numérique de Monte Carlo.
Dans cette représentation, la matrice [G] s’écrit

[G] = [LG]T [LG] , (16)

où [LG] est la matrice aléatoire à valeurs dans l’espace des matrices réelles triangulaires supérieures
de taillen × n correspondant à la factorisation de Choleski.

Les variables aléatoires
{

[LG] j j′ , j ≤ j′
}

sont indépendantes dans leur ensemble.
Ces variables sont telles que
- Pour j < j′, la variable aléatoire [LG] j j′ à valeur réelle s’écrit

[LG] j j′ = δ(n + 1)−1/2U j j′ , (17)

où U j j′ est une variable Gaussienne à valeur réelle centrée et devariance unité.
- Pour j = j′, la variable aléatoire [LG] j j à valeur réelle positive s’écrit

[LG] j j = δ(n + 1)−1/2
√

2V j , (18)

oùV j est une variable aléatoire Gamma à valeur positive dont lafonction de densité de probabilité
pV j(v) par rapport à la mesure de Lebesguedv surR s’écrit

pV j(v) = 1R+(v)
1
Γ(α j)

v(α j)−1
e−v , α j =

n + 1
2δ2

+
1− j

2
. (19)

4 MÉTHODE D’OPTIMISATION DE LA R ÉPARTITION DES AUBES G ÉOMÉTRIQUEMENT
MODIFI ÉES DANS LE CADRE DU DÉSACCORDAGE INTENTIONNEL

Les différentes géométries d’aubes obtenues par modification locale d’épaisseur doivent être réparties
sur la roue. Différents types de motifs de répartition ont été testés par les chercheurs dans le passé.
On peut notamment citer le désaccordage par alternance de deux aubes de fréquences différentes
(Griffin et Hoosac [17]), le désaccordage périodique (Imregun etEwins [18], Rzadkowski [19]), et le
désaccordage harmonique (Castanieret al. [6], Castanier et Pierre [7], Kenyon et Griffin [20]). Le
but de tous ces motifs de désaccordage est d’avoir une répartition des différents types d’aubes sur
la roue optimisant son comportement aéromécanique. De manière générale, la pratique conseillée
dans la littérature de répartition de différentes aubes sur une roue dans le cadre du désaccordage
intentionnel est une répartition suivant des motifs rép´etitifs. Cela permet notamment de réduire
de manière conséquente le nombre de répartitions à tester, car le nombre de répartitions possibles
d’aubes différents sur une roue est généralement très grand (cf. tableau 1). Ce nombre de répartitions
différentes peut d’ailleurs être approximé par 2N/N lorsqueN est grand comme on peut l’observer sur
ce tableau.

Récemment, une nouvelle méthode permettant d’utiliser la physique du comportement dynamique
des roues aubagées pour réduire les possibilités de répartition favorable a été introduite par (Han et
Mignolet [23]) pour le cas de répartitions de deux types d’aubes sur une roue aubagée àN aubes.
Nous allons utiliser cette méthode pour réduire le nombrede configurations de répartition à tester.



Nombre ”N” d’aubes de la roueNombre de répartitions différentes
2 3
3 4
4 6
5 8
6 14
7 20
8 36
9 60
10 108
12 352
15 2192
20 52488
25 13422184

Table 1: Nombre de configurations de répartition de 2 types d’aubes différents sur une roue aubagée
désaccordée àN aubes.

4.1 Principe de ŕeduction des possibilit́es de ŕepartition

Le principe de cette méthode est basé sur l’observation ducomportement dynamique des roues
aubagées. En effet, il a été constaté qu’en présence de couplage fort, les réponses vibratoires entre les
aubes tendent à être globales au niveau de la roue, alors qu’en présence de couplage faible, ces interac-
tions tendent à se localiser sur quelques aubes voisines. Ainsi, dans le cas d’une roue aubagée dont les
aubes sont faiblement couplées par le disque, la disposition de plusieurs aubes consécutives du même
type aura sur l’aube centrale du groupement un effet similaire à une disposition en configuration
quasi-cyclique. Cela se traduit notamment par une forte sensibilité de la roue désaccordée intention-
nellement aux faibles niveaux de désaccordage involontaire. Ainsi, pour améliorer le comportement
dynamique de la roue, il faudrait avoir une répartition desdifférents types d’aubes présentant beau-
coup d’alternances afin de limiter les échanges d’énergievibratoire entre les aubes et donc d’atténuer
le phénomène de localisation des réponses vibratoires.Dans le cas d’une roue aubagée dont les aubes
sont fortement couplées par le disque, le raisonnement inverse est de mise.
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Figure 1: Evolution du nombre de configurations différentes de répartition de 2 types d’aubes sur une
roue aubagées àN aubes en fonction du nombreN d’aubes de la roue aubagée.

Supposons que l’on ait deux types d’aubes (A et B) à utiliserpour réaliser une roue aubagée àN
aubes. L’évolution du nombre de configurations différentes de répartitions de ces deux types d’aubes
sur la roue en fonction du nombre d’aubes de la roue a l’allured’une courbe exponentielle (cf. figure
1).

En suivant la logique précédente du comportement dynamique d’une roue aubagée en fonction
de son niveau de couplage inter-aubes, la réduction du nombre de répartitions consiste à considérer
que pour les deux types d’aubes A et B, si la répartition optimale présente peu d’alternances d’aubes
différentes, elle pourra être reconstruite par une répartition de motifs de la forme AA ou BB. Si par
contre la répartition optimale présente beaucoup d’alternances d’aubes différentes, elle pourra être
reconstruite par une répartition de motifs de la forme AB ouBA. Dans les deux cas de figure, l’idée
est de considérer des répartitions de deux groupements dedeux aubes. Par conséquent, le nombre
de possibilités de répartition est réduit. A titre d’illustration, pour une roue aubagée ayant 20 aubes,
il existe 52488 répartitions différentes de deux types d’aubes, alors qu’en utilisant la méthode de
réduction des possibilités de répartitions, tout se passe comme si on se ramenait à une roue aubagée
à 10 aubes et seuls 2 fois 108 répartitions différentes seraient à tester. Cela représente un rapport de
réduction de 243, et donc un gain en temps de calcul considérable. Dans la suite, nous retenons donc
cette méthode de réduction des possibilités de répartition.

4.2 Validation de la méthode de ŕeduction des possibilit́es de ŕepartition

Nous présentons dans cette partie un test de validation de cette méthode sur une roue aubagée
industrielle. L’idée ici est de comparer la meilleure configuration de répartition de deux types d’aubes
en testant toutes les possibilités et en utilisant la méthode de réduction du nombre de configurations de
répartition, dans le cadre du désaccordage intentionnelen vue de la réduction de la réponse forcée en
présence de désaccordage involontaire. L’étude param´etrique du désaccordage involontaire est limitée
aux seules incertitudes induites sur la matrice de raideur et donc au seul paramètre de dispersionδK.

4.2.1 Pŕesentation du cas test de validation

La roue aubagée considérée (voir figure 2), dont le spectre est donné sur la figure (3) est une roue
à 12 aubes pour avoir un nombre acceptable de configurationsà tester.



Figure 2: Roue aubagée à 12 aubes.

Ainsi, le nombre de répartitions différentes de deux types d’aubes est de 352 lorsqu’on considère
une répartition d’une aube de type A et d’une aube de type B. Par contre, lorsqu’on considère une
répartition des groupements d’aubes AA et BB ou AB et BA, le nombre de répartitions différentes est
de 2 fois 14= 28.
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Figure 3: Spectre de la roue accordée : représentation desfréquences propres en fonction du nombre
de diamètres des modes.

Pour l’étude de la réponse forcée, une excitation cyclique d’ordre 4 est appliquée sur la bande
fréquentielle d’analyseB f = [4400, 4750] Hz. La même excitation est appliquée en configuration
accordée ou désaccordée. Pour avoir une grandeur indépendante du niveau d’excitation, on introduit
le facteur d’amplification dynamique qui est une grandeur adimensionnelle qui représente le rapport
entre l’amplitude maximale de la réponse forcée de la roueaubagée désaccordée et l’amplitude max-
imale de la réponse forcée de la roue aubagée accordée.

L’amortissement structural est introduit par l’intermédiaire d’un taux fixé ici à 0.3%. Pour le
modèle réduit, la base de projection utilisée est constituée des modes dont les fréquences sont con-
tenues dans la bande [0, 8200] Hz pour le secteur nominal de la roue aubagée.



4.2.2 Application de la ḿethode de ŕeduction des possibilit́es de ŕepartition

Cette application est faite en réponse forcée. Dans un premier temps, on considère la roue sans
désaccordage intentionnel mais avec désaccordage involontaire. Le niveau de désaccordage involon-
taire est défini par le paramètre de dispersionδK des aubes. On a alors calculé la réponse forcée pour
différentes valeurs du paramètre de dispersion et on a obtenu la valeurδ∗K = 0.07 deδK pour laque-
lle le facteur aléatoire d’amplification dynamique est maximal avec une confiance de 99%. Dans un
deuxième temps, on calcule les différentes configurations des roues désaccordées intentionnellement
en présence du désaccordage involontaire correspondantà la valeurδ∗K du paramètre de dispersion.
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Figure 4: Niveaux du facteur d’amplification dynamique des différentes configurations de la roue
désaccordée intentionnellement en présence de désaccordage involontaire (espace complet proba-
biliste) ou sans désaccordage involontaire (espace complet déterministe) pour toutes les possibilités
(pas de réduction du nombre de configurations) de répartition (352 configurations).
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Figure 5: Niveaux du facteur aléatoire d’amplification dynamique des différentes configurations du
sous-ensemble des 14 configurations réduites AA-BB.



La figure 4 montre les niveaux du facteur aléatoire d’amplification dynamique de la réponse forcée
obtenus pour les 352 répartitions différentes possibles des deux types d’aubes A et B (espace com-
plet) dans un cadre déterministe (absence de désaccordage involontaire) et probabiliste (présence de
désaccordage involontaire). On y voit notamment que le facteur d’amplification de la réponse forcée
de la roue aubagée est toujours plus élevé en présence dedésaccordage involontaire quelque soit le
désaccordage intentionnel.
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Figure 6: Niveaux du facteur aléatoire d’amplification dynamique des différentes configurations du
sous-ensemble des 14 configurations réduites AB-BA.

Les figures 5 et 6 montrent les niveaux du facteur aléatoire d’amplification dynamique de la
réponse forcée obtenus avec les motifs AA-BB et AB-BA (pour le sous ensemble de configura-
tions réduites) dans un cadre déterministe (sans désaccordage involontaire) et probabiliste (avec
désaccordage involontaires). Il en ressort que les configurations avec les motifs de répartition AB-
BA ont globalement des niveaux d’amplification dynamique l´egèrement inférieurs à ceux obtenus
pour les configurations avec les motifs AA-BB. La configuration optimale trouvée dans les deux cas
de figure est la même. Il s’agit de la configuration de répartition suivante : AABBAABBAABB.
Les figures 5, 6, et 7 montrent qu’il existe des configurationsde désaccordage intentionnel qui sont
plus sévères qu’une roue sans désaccordage intentionnel, à cause de la présence du désaccordage
involontaire. Fort heureusement, il existe des configurations de désaccordage intentionnel qui sont
moins sévères qu’une roue sans désaccordage intentionnel, en présence de désaccordage involontaire.
Toutefois, la configuration optimale du désaccordage intentionnel en présence de désaccordage in-
volontaire donne un facteur aléatoire d’amplification dynamique qui reste supérieur à celui de la roue
désaccordée intentionnellement sans désaccordage involontaire. On voit donc ici le rle essentiel du
désaccordage involontaire dans le cadre de l’optimisation des configurations en désaccordage inten-
tionnel. Les différents résultats obtenus valident la méthode de réduction du nombre de configurations
de désaccordage intentionnel. Nous complèterons cette validation dans la suite.



0 100 200 300
Numéro de configuration

1

1.2

1.4

1.6

1.8

2

F
ac

te
ur

 d
’a

m
pl

ifi
ca

tio
n

Ensemble de toutes les configurations possibles (aubes A et B)
Niveau  pour la configuration optimale obtenue par le sous-ensemble réduit
Niveau de référence (roue dont toutes les aubes sont de type A)

Figure 7: Niveaux du facteur aléatoire d’amplification dynamique des différentes configurations de
l’ensemble des 352 configurations, comparés au niveau de laconfiguration optimale obtenue par le
sous-ensemble réduit de configurations et la roue nominalede référence.

Nous allons maintenant exposer les résultats de l’évolution du facteur d’amplification dynamique
en fonction du niveau de dispersion pour la roue nominale de référence et pour les configurations
optimales obtenues. Au préalable, il est nécessaire de montrer que le nombre de simulations de
Monte Carlo retenu est suffisant pour que le facteur d’amplification converge.
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Figure 8: Convergence en moyenne d’ordre 2 du facteur aléatoire d’amplification dynamique pour la
roue nominale de référence pour différentes valeursδK de dispersion.
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Figure 9: Convergence en moyenne d’ordre 2 du facteur aléatoire d’amplification dynamique de la
roue avec désaccordage intentionnel optimal sur l’ensemble de toutes les configurations de répartition
d’aubes A et B et pour différentes valeursδK de dispersion.
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Figure 10: Convergence en moyenne d’ordre 2 du facteur aléatoire d’amplification dynamique de la
roue avec désaccordage intentionnel optimal sur le sous-ensemble réduit des configurations d’aubes
AB et BA et pour différentes valeursδK de dispersion.

Les courbes de convergence du facteur aléatoire d’amplification dynamique sont données, en
présence de désaccordage involontaire contrlé par le paramètre de dispersionδK, sur la figure 8 pour
la roue nominale de référence, sur la figure 9 pour la roue avec désaccordage intentionnel optimal sur
l’ensemble de toutes les configurations de répartition d’aubes A et B, et sur la figure 10 pour la roue
avec désaccordage intentionnel optimal sur le sous-ensemble réduit des configurations d’aubes AB et
BA. Ces courbes montrent que 500 réalisations pour le solveur stochastique de Monte Carlo donnent
une bonne convergence pour tous les cas de calcul considér´es. Ce nombre de simulations de Monte
Carlo est donc retenu pour l’étude de l’évolution du facteur aléatoire d’amplification dynamique en
fonction du niveau de dispersion.



Les figures 11 et 12 montrent une comparaison des évolutionsdu facteur aléatoire d’amplification
dynamique en fonction du niveau de désaccordage involontaire défini par le paramètreδK (1) pour la
roue aubagée dont toutes les aubes sont de types A, (2) pour la configuration optimale de répartition
des aubes A et B calculée sur l’ensemble de toutes les configurations et (3) pour la configuration
optimale de répartition des groupements d’aubes AB et BA calculée sur le sous-ensemble réduit des
configurations. Les graphes montrent le coefficient d’amplification pour une confiance de 95% pour
la figure 11 et pour une confiance de 99 % pour la figure 12.
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Figure 11: Comparaison de la sensibilité à la dispersion incluant le désaccordage involontaire de
la roue nominale de référence (cercles), de l’optimum de le sous-espace réduit (triangles) et de
l’optimum de l’espace complet (carrés) proba 95%.

0 0.005 0.01 0.015 0.02

Paramètre de dispersion δΚ

1

1.1

1.2

1.3

1.4

1.5

1.6

F
ac

te
ur

 d
’a

m
pl

ifi
ca

tio
n

Roue nominale de référence
Configuration optimale dans le sous-ensemble réduit des configurations
Configuration optimale dans l’ensemble complet des configurations
Niveau max de la roue nominale de référence
Niveau max de la configuration optimale dans le sous-ensemble réduit
Niveau max de la configuration optimale dans l’ensemble complet

Figure 12: Comparaison de la sensibilité à la dispersion incluant le désaccordage involontaire de
la roue nominale de référence (cercles), de l’optimum de le sous-espace réduit (triangles) et de
l’optimum de l’espace complet (carrés) proba 99%.



Sur ces graphes, on voit que le niveau maximum d’amplification dynamique observé pour la roue
aubagée avec désaccordage intentionnel optimal trouvésur le sous-ensemble réduit des configurations
de répartition (1.32 pour une confiance de 95% et 1.38 pour une confiance de 99%) est très proche de
celui de la roue aubagée avec désaccordage intentionnel optimal trouvé sur l’ensemble de toutes les
configurations de répartition (1.28 pour une confiance de 95% et 1.36 pour une confiance de 99%).

Ces résultats confirment le fait que l’utilisation de la méthode de réduction du nombre de configura-
tions à analyser donne une approximation tout à fait acceptable et permet en très peu de configurations
testées de trouver une configuration robuste dont le comportement dynamique est très favorable.

5 CONCLUSION

Nous avons effectué des investigations sur une manière d’optimiser le désaccordage intentionnel
des roues aubagées afin de réduire leurs niveaux de réponse forcée. Nous avons alors fait le choix
de construire différents types d’aubes et de les répartir sur la roue. Les diffrents types d’aubes sont
obtenus par des modifications locales d’épaisseur. Le désaccordage involontaire est modélisé par une
méthode probabiliste non paramétrique.

Ensuite, nous avons analysé deux possibilités de répartition des types d’aubes :
- réaliser une optimisation sur toutes les possibilités de répartition;
- réaliser une optimisation sur un sous-ensemble réduit de configurations de répartitions judicieuse-

ment choisies.
Face à la lourdeur de l’optimisation de toutes les répartitions possibles pour les roues à grand

nombre d’aubes, nous avons choisi une optimisation de la répartition de deux types d’aubes sur la
roue aubagée, dans un sous-ensemble réduit de répartition qui permet d’obtenir des configurations
optimales de roues aubagées à des coûts de calculs très faibles.
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