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VIBRATION D'UNE PLAQUE CONSOLE VRILLEE :
comparaison de la méthode des 8léments finis SAMCEF avec 1'expérience et
d'autres résultats théoriques

P. ROCHUS, Ing. Docteur
Service Etudes de la
FN MOTEURS

INTRODUCTION

La connaissance approfondie des modes et fréquences de résonance des aubes
est essentielle pour déterminer leur durée de vie d la fatigue.

Une recherche commune entre Gouvernement, Industries et Universités (16
participants) a &té entreprise aux Etats-Unis [(MAC84), (LEI83), (KIE83)],
dans le but de dé&finir les possibilités et les limitations des méthodes
analytiques existantes dans 1'étude du comportement vibratoire de plaques
vrillées, et avec 1'intention d'utiliser et de généraliser ces résultats
aux calculs vibratoires d'aubes.

Cette recherche commune comprenait une &tude expérimentale sur une tren-
taine de plaques de configurations différentes (MAC84) et une étude théo-
rique faisant intervenir 19 analyses numériques différentes (X1E83). Cette
recherche sera poursuivie pour é&tudier le comportement vibratoire de pla-
ques vrillées en rotation (LEIS83).

Le but de la présente &tude est de comparer aux résultats th&oriques et

expérimentaux déjd publiés, les résultats obtenus en utilisant le programme
de calculs par éléments finis SAMCEF que nous possédons & la FN.

DONNEES DU PROBLEME

-

Le probldme consiste 3 déterminer les modes et fréquences propres d'une
plaque vrillée de largeur B, de longueur A, d'&paisseur H et d'angle de
vrillage #, encastrée sur un cdté de largeur B. (voir fig. 1).
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Figurel. - Plaque console vrillée.
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La largeur B de la plaque sera fixée & 2 pouces, les autres paramétres
géométriques varieront de la fagon suivante :

¢ =0, 15, 30, 45, 60°
B _

E-5,20

%=1,3

Les plaques ont &té tirées de barres d'aluminium 7075-T6 de caractéris-
tiques @

2.7872 103 Kkg/u’
10

densitd = § = 2.61 1074 Lbsec?/in*
6

module de Young = E = 10.34 10~ PSI = 7.1319 10°" Pascal

coefficient de Poisson = Y=0.3

MAILLAGE

La plaque est décomposée en éléments triangulaires (type 55) hydrides de
Marguerre : élément cinématiquement admissible qui superpose une membrane
de Marguerre et une plaque hybride suivant la théorie de Kirchhoff.

Ce type d'élément permet d'introduire une courbure et une épaisseur varia-
ble. Cet &lément bidimensionnel posséde 24 degrés de liberté

9 D.D.L. pour les déplacements u, v, w des 3 sommets

P A

9 D.D.L. pour les déplacements moyens e Vo V..
. ij 13 1ij
des 3 interfaces

6 D.D.L. pour les rotations moyennes des interfaces.

Le degré utilisé est d'ordre 2; par conséquent, il y aura 3 noeuds aux
sommets et 3 noeuds d'interface. Nous utiliserons 6 maillages de types

différents.

Méthode Nombre d'éléments sur Noeuds d'interfacJ
la largeur B} 1la longueur A | 1'é&paisseur H définis
W 6 6 x %. 1 explicitement
X 6 6 x %. 1 implicitement
Y 11 11 x %_ 1 explicitement
z 11 11 x %_ 1 implicitement
Y 2 2 x %. 1 explicitement
Zz 2 2 x %. 1 implicitement
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Lorsque les noeuds d'interface sont définis explicitement, 1'élément trian-
gulaire poss&de une certaine courbure; par contre, lorsque les &léments
sont définis implicitement par le programme, 1'&lément triangle est néces-
sairement plan.

L'algorithme retenu pour la détermination des modes et fréquences propres
est 1'algorithme de Lanczos.

Quelques paramdtres relatifs au calcul sur VAX 11-750 de la FN (disque de

60 Mbytes pour les calculs par &léments finis-fin 849

W W X X Y Y Z Z YY YY ZZ ZZ
PARAMETRES 6x6 }6x18 | 6x6 6x18 ] 11x1]§ 11x3¥ 11x11f 11x33] 2x2 2x6 2x2 2x6
Expli] Expli] Impli] Impli] Expli] Expli] Impld} Impli] Expli] Expli] Impli} Expli
Nombre de noeuds 169} 481 49 1 1331 529 {1541 144 § 408 25 65 9 21
explicites
Nombre d'é&léments 72 216 72 216 242 ) 726 242 726 8 24 8 24
Nombre de degrés 714 1 2106 § 696 1 2088] 2299 { 6831 ] 2266 | 6798 941 270 881 264
de liberté
Temps CPU (Sec)* 480 | 19301 440§ 1760] 3960 3340 60 ] 160 36 ] 100
approximatif DC DC
I1/0 : nombre 9630 | 62930 9310 {60500} 123390) 113450/ 740 1 2100 ] 408 ] 1400
d'accés *

* Ces nombres varient d'un calcul 3 1'autre

D.C. = dépassement de capacité

PRESENTATION DES RESULTATS

Le but de ces calculs est de :

a) déterminer le type de maillage qui conduit & un résultat acceptable;

b) voir 1'influence de 1'angle de vrillage sur les différentes fréquences
propres, par l'interm@diaire du couplage entre les différents modes de

vibration;

c) comparer aux résultats expérimentaux.

Afin de faciliter la présentation et la comparaison des résultats et leur

exploitation pour d'autres géométries, no
dimension : la fréquence réduite A définie par la relation :

A =wa? \/ﬂ (1)
D

EH
12(1-v2)

o
n

3

(2) représente la rigidité flexionnelle
de la plaque (TIM61)

us introduisons une variable sans
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~
et oliw est la pulsation propre
A, la longueur de la plaque
%, la densité
, le module de Young
v, le coefficient de Poisson.
-~
La définition de la fréquence ré&duite est suggérée par la théorie des
poutres et des coques (voir appendice A). Ce paramétre réduit A4 n'a en
fait un sens que pour les modes de flexion (transversaux).
L]
L'introduction de ce paramdtre A sans dimension permet, 3 partir des résul-
P4 F 4
tats présentd@s ci-dessous, de faire un calcul manuel approché des premiéres
fréquences propres d'une aube quelconque.
- 3
Nos calculs sont comparés aux différentes méthodes théoriques définies dans
le tableau ci-dessous.
TABLE 1. - METHOD DESCRIPTIONS
ELEMENT DATA MODEL DATA EIGEN DYNAM,
RESULT SoL, REQUC.
TYPE No. OF | No. OF | MASS COMMENTS AfB=1 A/B=3
NODE DOF | FORM Txmxn No. DOF | No. ELM | Ixmxn [No. DOF | No. ELEM
A NASTRAN(COSMIC)-CTRIA2 3 15 LuMp CUBIC NORMAL DISPLACMENT 9xg 360 128 25x9 | 1080 384 INVERSE NO
TRIANGULAR PLATE LINEAR IN-PLANE POWER
B NASTRAN(COSMIC)-CTRIA2 3 15 coup CUBIC NORMAL DISPLACMENT 9x9 360 128 25x% | 1080 384 INVERSE NO
TRIANGULAR PLATE L INEAR IN-PLANE POWER
[ MARC-ELEM #49 3 15 LUMP CUBIC NORMAL DISPLACMENT 9x8 360 128 25x9 | 1080 384 INVERSE NG
TRIANGWL AR PLATE LINEAR IN-PLANE POWER
D Plate TRIANGULAR PLATE 3 15 coupP CUBIC NORMAL DISPLACMENT 11x9 450 144 31x9 | 1350 480 SUBSPACE NG
elements LINEAR IN-PLANE 1TERATION
£ TRIANGULAR PLATE 3 15 COUP |CUBIC POLYNOMIAL-NORMAL DISP 7x7 252 72 13x5 360 96 STURM KO
LINEAR IN-PLANE DISP. SEQUENCE
F TRIANGULAR PLATE 3 15 coup CUBIC POLYNOMIAL IN AREA 7x7 252 72 13x5 360 96 STURM NO
COORDINATES FOR NORMAL DISP. SEQUENCE
LINEAR IN-PLANE DISP.
G 4 20 Lume 4 TRIANGLES, CUBIC NORMAL 1ix11 660 100 11x11 660 100 STURM NO
QUADRILATERAL THIN PLATE DISP., LINEAR IN-PLANE SEQUENCE
H NASTRAN(MSC }-CQUAD4 4 20 COUP : TRANSVERSE SHEAR INCLUDED 11x11 550 100 1ix11 550 100 MODIFIED YES
QUADRILATERAL SHELL GIVENS
1 MARC-ELEM #4 4 48 LuMp DOUBLED CURVED QUAD. 9x9 864 64 25x9 | 2592 192 INVERSE NO
CURVED QUADRILATERAL SHELL THIN-SHELL ELEMENT POWER
J Shell QUADRILATERAL SHELL 8 40 COUP | ASSUMED STRESS HYBRID, MOD. 11x9 450 20 [mmmmms fme e B NO
elements HELLINGER-REISSNER PRINCIPLE
2x2 INTEGRATION IN PLANE,
ANALYTICAL THRQUGH THICK.
X SUPERPARAMETRIC 8 40 ———— BASED ON MINDLIN'S THEORY 7x7 165 9 13x5 240 12 | emeeeeee- YES
THICK SHELL INCLUDING SHEAR DEFORMATION
L PARABOLIC CONDID SHELL 12 36 LUMP QUADRATIC DISPL. SPANWISE Tx7x2 252 18 15x7x2| 588 42 MATRIX NO
LINEAR OTHER TWO DIRECTIUNS ITERATION
M QUADRILATERAL THICK PLATE 18 54 —--— | PARABOLIL SHAPE FUNCTIONS- Tx7x2 294 9 19x7x2] 798 27 e ——
INPLANE { INEAR THROUGH THICK
N 30 1SOPARAMETRIC 8 24 LUMP CORNER NODE BRICK 11x11x2 660 100 11x11x2; 660 100 SUBSPACE | —w=--
elements ITERATION
0 1SOPARAMETRIC 16 48 COUP | 14 POINT INTEGRATION RULE 25x13x2 1872 72 25x13x2| 1872 72 SIMULATH. NO
ITERATION
i
P SHALLOW SHELL THEORY, RAYLEIGH-RITZ, 6x6 POLYNOMIALS
Q NON-SHALLOW SHELL THEORY, FINITE DIFFERENCE ENERGY METHQOD, 12x12 RECTANGLES
Other
R methods BEAM THEORY, INCLUDES SHEAR DEFORM., ROT. INERTIA, AND TORSIONAL WARPING, RAYLEIGH-RITZ, 10 TERM POLYNOMIALS
S BEAM THEORY, INCLUDING TORSIONAL WARPING, GALERKIN TECHNIQUE, 15 UNIFORM BEAM MODES
H EXPERIMENTAL, AIR FORCE WRIGHT AERONAUTICAL LABS
1) EXPERIMENTAL, NASA/LEWIS RESEARCH CENTER —

1,m and n represent the number of modes in the spanwise, chordwise, and thickness directions, respectively.

583
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a) Comparaison des résultats théoriques et expérimentaux pour le premier
mode de flexion et le premier mode de torsion d'une plaque plane

I1 faut tout d'abord signaler que les fréquences propres th&oriques sont
toujours trouvées supérieures aux fréquences propres déterminées expéri-
mentalement. Cet é&cart entre théorie et expérience est surtout dd 3
1'impossibilité de réaliser expérimentalement un encastrement rigide, ce

qui est le cas en théorie.

FREQUENCE REDUITE

i ORIGINE DE RESULTATS ; A/B = 1 : aA/B = 3 :
: Type 1 Etude ; B/H=20; B/H=5: B/H=20: B/H=5:
: A ! 3,475 ¢ 3,400 ! 3.419 } 3,399 !}
; ‘B ! 3.451 % 3.377 ! 3,416 ! 3,396 ‘'
: P ¢} 3,480 ! 3,480 } 3.422 ! 3,422
: b} 3,354 ¢ 3,332 ¢ 3,289 } 3,287 °
: P E 1 3,404 % 3,399 ¢ 3,430 ¢ 3,312 !
: ‘ F % 3,452 ! 3,455 ! 3,416 ! 3,354 °
! Eléments o6 o 3.462  F 3,462 1 3,417 1 3,417
! finis ' H % 3,460 ! 3.365 ¢ 3,414 ! 3,394 °
’ o1 % 3,472 % 3,472 % 3,419 % 3,410 f
; i9 1 3460 P —o—e- ot o ;
: ok ! 3,466 ' 3.345 ¢ 3,416 ' 3.394 °
: ‘L ! 3.463 ! 3.572 ' 3,424 | 3,609 °
: T B P3.370 0 eemee ‘3.397 !
; PN} 3,451} 3,302 ¢ 3.415 ¢ 3,384 °
: ¢ 0 i 3,770 ' 3.617 ! 3.700 ' 3.610 °
' Théorie des ! P ! 3,474 ! oecee {3,426 ¢ emee- :
! coques : Q ! 3.462 o omee—— ¢ 3,414 Ve :
. Théorie des ! R ! 3.3¢7 ! 3,253 ! 3,353 ¢! 3,342 !
! poutres P s % 3.35¢ ! 3,354 ¢ 3,354 3,354 °
. Expérience ! T ! 3,32 ! 2,93 ! 3.3 ‘o321
: L P P ;
! Elasticité ' v ! ooeeo ' 3.380 }  eeee- P3.432 ¢
P3-0p : : : :
! Eléments foow 3.474 ¢ 3.474 3.42 ¢ 3.42 ¢
! finis Pox 3.476 ' 3.476 3.42 ‘3042
! SAMCEF Py 3.472 ¢ 3,472 D.C. ‘ p.c. !
: oz 3.473 ¢ 3.473 D.C. ‘ p.c. i
: Poyy 3.470 ¢ 3.470 3,416 ¢ 3.416
; P2z 3.499 ¢ 3.499 3.423 ¢ 3.423

bv 25 00 ve 20 vm 20 ne su ve e vn or o o
pe o ¢k cu 44 v4 0e an 2a ve 2w 0o oo es ee

[

D.C. = dépassement de capacité mémoire. (sur VAX de la F.N. fin 84).
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FREQUENCE REDUITE
A=wp? Vzg pour une plague plane (& = O)
D

. ORIGINE DE RESULTATS : A/B =1 : A/B =3 :
: Type \ Etude : B/H = 20 : B/H =5 B/H =20 B/H =5 :
e S : :
: ¢+ A : B8.547 3 7.947 i 21.12 : 19.80
: : B : 8.400 : 7.807 : 20.80 : 19.50
: : ¢ i 8.589 ; 8.590 : 21.19 : 21.22
: « D i 8.461 : 8.272 1 21.08 i 20.70
: . E i 8.543 : B8.537 : 21.24 : 21.23
: H F v 8.504 « B.481 ¢+ 21.25 + 21,23
H H G 1+ 8.455 ¢ 8.455 ¢ 21.69 + 21.69
! plément : H : 8.375 i 7.541 3 20.54 ; 19.24
 Ceinie : I i 8,509 i B8.510 : 21.14 : 21.36
: : J : 8.358 G P = R S :
: © K i 8.377 i 7.354 i 20.98 : 19.24
: : L i 8.207 i 7.211 3 20.41 : 18.51
H H M et v 7.556 @ ==m—- +19.47
: ¢ N : 8.327 ¢ 7.127 ¢ 20.85 i 18.56
: H o} :+ 8.610 : 7.597 : 21.20 ¢ 19.46
' Théorie des ! P ! 8.513 ! ---—o P21.15 b meeee :
' coques P P 8.487 1 —e-e- Po21.22 P :
' Théorie des f R ¢ 8.474 i 7.734 1 21,04 i 19.27 :
! poutres ‘s % 8.473 ! 8.306 : 21.04 Po19.09 !
! Expérience ¢ T ¢ 7.80 i 6.75 ! 19.53 i 18.43 !
! Poou f7.835  F mmeem B omee- Pomeees :
! Elasticité | v ! —e--o !7.420 ¢ ----- ! 19.30 ¢
{32t L 5 s : z
' Eléments ‘' w ¢ 8.522 ¢ 8.52 i 21,14 1 21.14
! finis ¢ x ! 8.535 ! 8.537 ! 21.16 1 21.16 :
¢ SAMCEF ‘* y i 8.514 ! 8.514 ! D.C. ¢ p.c. ¢
: * gz ¢ 8,518 i 8.518 ! D.C. ‘ p.c. !
. oy o+ 8.391 ¢ 8.391 ¢ 21.03 21,03
: ¢ 22+ B.569 ! B8.56% @ 21.15 t21.15

D.C. = dépassement de capacité mémoire.

Nous obtenons des résultats similaires 3 la méthode I (Programme MARC).

Les résultats que nous obtenons dans les cas B/H = 20 sont similaires aux
meilleurs résultats théoriques. Les résultats sont moins bons pour B/H = 5.
Lorsque la plaque est assimilée & une coque mince, la fréquence propre du
mode flexionnel est inversément proportionnelle 3 \H (voir appendice A) et
par conséquent A est indépendant de H. Les calculs SAMCEF semblent con-
duire au méme résultat, puisque le type de maillage choisi a plus d'effet
sur les résultats que la valeur de B/H (B = constante dans tous les cal-
culs). Les méthodes C, G, I, S conduisent @& la méme conclusion.
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b)

c)

D'autres calculs (A, B, D, E, F, H, K, N, 0, R) et 1'expérience (T) condui-
sent 3 des fréquences reduites flexionnelles et torsionnelles plus &levées
pour la plaque la moins &paisse.

L'utilisation de noeuds intermédiaires explicites conduit 3 des résultats
un peu meilleurs sans trop augmenter le temps de calcul. Les méthodes YY
et ZZ sont trop grossiéres.

Comparalson des résultats SAMCEF pour différents maillages d'une plaque
vrillée 3 30°

Nous comparons ici les calculs SAMCEF des 5 premidres fréquences propres
d'une plaque vrillée 3 30°, pour 4 maillages différents.

Fréquences
= 30° A/B=1 B/H= 20 réduites
Méthodes n=1 2 3 4 5
-1
W 3,404 |} 14,147 | 18,83 |27,2 | 34,8
X 3,413 {14,459 | 18,95 | 27,4 }35,2
Y 3,404 } 14,250 } 18,75 {27,161} 34,7
Z 3,403 {14,433 } 18,78 } 27,25 34,9

Nous constatons que la méthode optimum est la méthode W : elle donne un
résultat tré&s proche de la méthode th&oriquement la plus précise Y, en un
temps beaucoup plus court. Cette méthode W sera utilisée par la suite,
pour déterminer les courbes donnant les premidres fréquences réduites en
fonction du vrillage et des paramdtres A/B et B/H.

Comparaison des différentes courbes théoriques et expérimentales obtenues
pour les premiéres fréquences réduites en fonction du vrillage et de

différentes valeurs de A/B et B/H

Dans 1les figures ci-aprés, nous comparons les résultats SAMCEF obtenus par
la méthode W, 3 la moyenne des meilleurs résultats théoriques obtenus par
d'autres.
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Pour les premidres fréquences propres, nous obtenons un bon accord avec la
moyenne des meilleurs calculs antérieurs. Ces calculs permettent de déga-
ger les tendances suivantes : pour des plaques minces (B/H = 20), 1'augmen-
tation du vrillage conduit 3 :

1. une augmentation notable des fréquences des modes de torsion;

2. une décroissance des fréquences des modes de flexion (cette décrois-
sance est plus significative si le rapport A/B diminue);

3. une augmentation des fréquences des modes de flexion latérale (cette
augmentation est moins significative si A/B diminue);

4. peu de variations des fréquences des modes de flexion dans le sens de
la corde.

Pour des plaques plus &paisses, les effets décrits ci-dessus sont moins
prononcés.

Les &écarts entre les résultats th8oriques et expérimentaux sont principale-
ment dus 3 la flexibilité& du support lors des essais. L'effet de cette
flexibilité augmente lorsque le rapport A/H diminue et pourrait &tre pris
en compte dans les calculs th&oriques en modifiant les conditions aux limi-
tes.

Comparaison des courbes d'isodéplacements calcul@es avec les résultats

expérimentaux obtenus par interférométrie holographique

Les types modes propres sont plus facilement identifi&s en représentant
graphiquement les déplacements et les courbes d'isodéplacement de la plaque
vrillée. Ces dernidres peuvent directement &tre comparées aux photos obte-
nues en interférométrie holographique.
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Modes 1-8

10, 16037 vz, 1/2

Modes 1-10

alb = 1,blh =

alb = 1,b/h = 20,0 = Odeg
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CONCLUSIONS

La méthode de calculs numériques (SAMCEF) et la modélisation utilis&es don-
nent de bons résultats; ceux—ci sont comparables aux meilleurs résultats
obtenus par d'autres méthodes disponibles sur le marché. L'&cart constaté
avec les résultats expérimentaux trouve principalement son explication dans
la flexibilité du support expérimental (qui est différent de 1l'encastrement
infiniment rigide supposé dans la théorie). D'autres sources d'écarts
entre les résultats théoriques et expérimentaux sont, par exemple, 1'amor-
tissement interne et le frottement 3 1l'encastrement.

En conclusion, nous pouvons dire que les calculs numériques par &lEments
finis, en 1l'analyse vibratoire d'aubes, sont complémentaires 3 1'expérimen-
tation : ils permettent de définir les endroits ou i1 faut placer les
jauges de contraintes et peuvent &tre comparés aux résultats obtenus par
interférence holographique. Aprés avoir testé le mod@le numérique aux
calculs des modes propres d'une aube “statique”, nous pouvons exploiter ce
méme moddle pour déterminer 1'augmentation des fréquences propres d'une
aube: en rotation, due au raidissement centrifuge.

Ces calculs permettent de construire le diagramme de Campbell, qui est
essentiel en conception de turbomachines pour déterminer les configurations
qui évitent les zones de résonance conduisant 3 des contraintes &levées.
Ces résonances 3 contraintes potentiellement &levées correspondent aux
croisements entre les courbes des fréquences naturelles de 1l'aube et les
excitations par révolution du moteur. 1le calcul numérique est é&galement
utile pour fixer le choix de la localisation des instruments de mesure.

Nous avons l'intention de poursuivre cette &tude au cas de plaques vrillées
en rotation et de comparer nos résultats avec ceux qul sont en cours aux
Etats-Unis dans le cadre de la recherche conjointe gouvernement/industries/
universités.
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APPENDICE A : Autres méthodes utilisables pour 1'é&tude vibratoire d'aubes

En fonction de la géométrie de 1'aube considérée et des modes propres
recherchés, une aube peut plus ou moins bien &tre modelis&e par umne poutre,
une coque mince bidimensionnelle, une plaque (coque &paisse) ou une géomé-
trie tridimensionnelle. I1 est &vident que, suivant le modéle retenu, cer-
tains modes vibratoires ne seront pas représentés; ainsi, les modes de
flexion suivant la corde de 1'aube ne seront pas représent@s dans une modé-
lisation en poutres; il en va de méme dans les modéles bidimensionnels,
pour tous les modes dont les lignes de noeuds apparaissent dans 1'é&paisseur
de 1'aube. Pour des aubes d'épaisseur faible, un modéle bidimensionnel
peut cependant suffire.

La modélisation &tant définie, il faut choisir la méthode de calcul. Nous
avons utilisé la méthode de calcul par éléments finis qui est une des
méthodes les plus générales, les plus directes, les plus puissantes et les
plus précises. I1 ne faudrait cependant pas négliger pour autant les
autres méthodes d'analyse. Un calcul par &léments finis (ou un calcul par
différences finies) est trés utile pour &tudier une structure donnée, mais
i1 permet assez difficilement 1'extrapolation car les comportements
fondamentaux de vibrations coupldes sont masqués; 1l'utilisateur d'un pro-
gramme d'éléments finis se trouve un peu dans la situation d'un expérimen-
tateur qui fait des essals sur sa structure modélisée. (L'introduction
dans les &léments finis de 1'analyse de sensibilit@ par rapport 3@ certains
paramétres de conception atténuera cette affirmation et constituera un
véritable outil de conception assist@e par ordinateur.) D'autres méthodes,
peut—-8tre moins précises dans leurs résultats, (ou trop difficiles 3 mettre
en oeuvre pour obtenir une meilleure précision) présentent 1'avantage
d'étre plus riches dans 1'interprétation physique du comportement vibra-

toire des aubes et permettent aussi de mieux interpréter les résultats de

calculs par éléments finis. Ces méthodes ne sont pas en concurrence avec
la méthode des &léments finis, mais plutdt complémentaires. Elles permet-
tent, par exemple, des &tudes paramétriques de 1'effet du rapport d'aspect
B/H ou du vrillage sur comportement vibratoire des aubes (LEE84).

La méthode analytique rigoureuse (sans approximation) (SOE81) est beaucoup
trop complexe pour permettre la résolution de probldmes concrets. Si 1'on
suppose que la coque est mince, on peut effectuer des simplifications qui
conduisent par exemple 3 un syst@me d'&quations différentielles (équations
de LOVE ou &quations de Donnell - Mushtari - Vlasov (SOE81). Ces équations
peuvent 3 nouveau &tre résolues analytiquement pour un nombre restreint de
conditions aux limites.

Pour des applications plus générales, il faut passer 3 des méthodes numéri-
ques

a. méthode par €léments finis
b. méthode par différences finies

c. méthodes de minimisation de 1l'énergie :
méthode intégrale variationnelle
méthode de Gaberkin (TOD71)
méthode Rayleigh-Ritz (LEI81) (LEE84) (JEN84) partielle ou

compléte.
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Les méthodes variationnelles de type c. sont peut—-&tre moins puilssantes que
les méthodes a. et b., mais elles donnent une meilleure interprétation
physique du phénoméne et permettent de mettre plus facilement en &vidence
1'influence de certains paramétres, car elles conduisent souvent & une
expression analytique des résultats. La méthode des é&léments finis est
également basée sur un principe variationnel, qui est appliqué sur chaque
élément fini de la structure. Le choix des fonctions de forme est réalisé
une fois pour toutes par celui qui a créé le programme de calculs par
#1éments finis. L'utilisateur d'un programme d'éléments finis ne choisit
que le type d'éléments et le degré de fonction d'interpolation des déplace-
ments. Dans la méthode de Ritz partielle ou de Rayleigh-Ritz compléte,
1'utilisateur a le choix des fonctions de forme. Comme pour la méthode de
Rayleigh-Ritz, la mé&thode variationnelle appliquée dans les éléments finis
conduit & un systdme d'équations algébriques (plusieurs centaines d'équa-
tions dans le cas des &léments finis au lieu d'une dizaine d'équations qui
suffisent dans le cas de la méthode de Rayleigh-Ritz).

Vu le nombre d'équations couplées par les méthodes des &léments finis, ces
équations sont résolues numériquement plutdt qu'analytiquement et nous
perdons toute vue sur les mécanismes de couplage. La méthode de Ritz
partielle fait 1"hypoth@se de N fonctions de formé dans la direction de la
corde. Le probldme est alors réduit 3 un ensemble de N &quations différen-
tielles ordinaires et 2N conditions aux limites. A partir de ces &qua-
tions, on peut identifier les paramétres adimensionnels essentiels dans

1'étude vibratoire de plaques consoles avec couplage flexions—-torsion.

La méthode de Rayleigh-Ritz complidte fait une hypoth&se sur la fonction de
forme dans les deux directions : corde et hauteur de 1l'aube et met ainsi en
évidence les mécanismes fondamentaux de couplage, qui affectent les fré-
quences et les modes propres. Chacune des méthodes décrites sommairement
ci-dessus, conduit 3 un niveau de précision et 3 un niveau de compréhension
des phénom@nes physiques, différents.

La méthode intégrale variationnelle conduit par exemple 3 1'expression
suivante (SOE81 p. 157) pour la pulsation propre :
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od 1'intégration est effectuée sur la surface de la plaque et

ol f représente une fonction d'essai, décrivant le déplacement transversal
de la plaque. Cette expression (A.I) justifie la définition de fréquence
réduite que nous avons choisie précédemment (pour les modes transversaux).

Par comparaison avec la définition de la fréquence réduite, nous obtenons:
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Ces méthodes facilitent et permettent de systématiser 1'analyse des résul-
tats de calculs par &léments finis, mais elles sont moins correctes (a
cause des hypoth3ses effectuées); ainsi, 1'expression (A.II) met en &vi-
dence 1'indépendance de A vis-3-vis de 1' épaisseur H, alors que le calcul
par éléments finis conduit 3 une légdre dépendance de A vis-d-vis de H. (On
peut cependant se demander si cette dépendance est correcte dans le cadre
d'un modéle bidimensionnel).

(A.I)
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APPENDICE B : Etude bibliographique des publications récentes sur les

différents types d'analyses d'aubes de turbomachines

Nous résumons, dans cet appendice, différentes formulations et résolutions
rencontrées dans la littérature récente dans le domaine de l'analyse stati-
que et dynamique d'aubes de turbomachines. Les différentes analyses pour-
raient &tre classées suivant les types ci-dessous :

a. Analyse statique des contraintes : 1. effet centrifuge
: 2. effet d'impact de corps étrangers

b. Analyse vibratoire : 1. lingaire
2. non linéaire
3. expérimentale
4. analyse des contraintes au niveau des talons ou
nageoires
5. effet d'amortissement
6. probléme de "flutter”.

c. Analyse de l'interaction disque-aubes.

a.l. Analyse de l'effet centrifuge sur les contraintes dans 1'aube

Ces analyses déterminent les contraintes et déformations d'aubes en rota-
tion, en incluant les effets de cisaillement et les couplages entre les
différents modes de déformation (RAM8O), (AMM78), (BOU62), ainsi que
1'influence de la variation de certains paramdtres géométriques (rayon de
raccordement, angle de vrillage, rapports d'aspect, etc.).

a.2. Analyse de 1'effet d'impact de corps &trangers

Ces &tudes analysent numériquement et/ou expérimentalement l'effet d'impact
de corps étrangers sur les aubes (ARI80), (HIR82Z), (HED78), (KOF78).

L'influence des &tudes d'impact d'oiseaux sur 1'évolution de la conception
d'aubes de fan est notamment intéressante (KOF78) :

lors des premiers essais d'impacts d'oiseaux, des criques apparaissaient
souvent au-dessus de la nageoire. Ces criques, qui se propagent ensuite
sous l'effet des vibrations de flexion, ont &té attribues 3 la variation
trop brusque de rigidité dans la zone de transition entre la lame de 1'aube
et la nageoire. Le remdde 3 ce probléme (KOF78) consiste 3 enlever de la
matidre aux endroits représentés cidessous pour rendre les nageoires moins
rigides et pour permettre une déformation plus importante de 1'aubage sans
déchirure (HED78).

MODIFICATIONS D'UNE AUBE DE FAN POUR
AMELIORER SA TOLERANCE AUX IMPACTS
D'OISEAUX

Fig. B.l.

ENLEVEMENT
- DE MATIERE
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b.1. Analyse vibratoire linéaire

(FER), (HEN74), (HEN81), (KIE83), (LAL), (LEI81), (LEI83), (LEI84), (MAC84),
(RAO80) é&tudient 1'analyse linéaire des vibrations d'aubes (principalement
par la méthode des &léments finis) dans le cadre de la théorie des poutres,
des coques, des plaques ou de modeles tridimensionnels incluant des effets
divers : rigidité géométrique, effets rotationnels, vrillage, rapport d'as-
pect, facteurs géométriques divers. Les effets des paramétres divers sur la
dynamique des aubes sont &galement &tudiés par d'autres méthodes : mé&thode
de Raleigh-Ritz, principe variationnel de Reissner, méthode de Trefftz,
méthode des différences finies, méthode intégrale aux fronti2res.

b.2. Analyse vibratoire non linéaire

En analyse vibratoire non lindaire d'aubes, quelques &tudes ont été réali-
sées : (MUR81) utilise les matrices de transmission pour 1linéariser les
&quations de mouvement de 1'aube;(MUS81) convertit les équations différen-
tielles non linéaires en &quations algébriques non linéaires et applique une
méthode itérative 3 ces &quations. (VEN82) &tudie 1'effet de grandes ampli-
tudes sur les fréquences de vibration flexionnelle. I1 existe é&galement
plusieurs analyses vibratoires non linéaires d'aubes, dans le cadre de la

méthode des @léments finis (MCK83) (KAU80) (AIE82).

b.3. Analyse vibratoire expérimentale

Les méthodes expérimentales comprennent notamment 3

la détermination des contraintes par analyse spectrale (KAN80) (EG080),
par laser (CHI80), par interférométrie holographique, jauges de contrainte
et jauges piezo&lectriques (GLO81);

- 1'analyse d'aubes endommagées 3 1l'aide de microscopes optique et &lectro-
nique, et détermination de la cause du dommage (ELS81);

- 1'étude des vibrations d'aubes causées par le décollement tournant (ISH80)

la détermination expérimentale de la localisation exacte de vibrations
excessives par la technique Doppler (LEO8O).

b.4. Analyse des contraintes dynamiques au niveau des nageoires ou des

talons d'aubes

Les effets de nageoires ou de talons sur le comportement vibratoire d'aubes
ont &té 6&tudiés expérimentalement et par la méthode des &léments finis
(WAC81). Le comportement vibratoire d'un ensemble d'aubes 3 nageoires a été
&8tudié par la méthode des modes composants. (SRI78) (ORT81) ont montré que
le soudage 3 rapprochement de longues nageoires arquées réduit les contrain-
tes dynamiques.

b.5. Effet d'amortissement en analyse vibratoire

Griffin et collaborateurs (GRI84a, 84b, 84c, 80) (SIN83) ont développé un
moddle d'amortissement simulant le frottement sec et ont comparé leurs
résultats 3 1l'expérience. Dans le cadre de la théorie de frottement aniso-
trope, les effets d'amortissement di au frottement sec sur le comportement
d'une aube ont &té& &tudiés dans (ZMI8l). (BAV82) analyse les vibrations
forcées d'une aube de compresseur en fonction de la vitesse du rotor et la
fréquence des excitations provenant du flux.
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b.6. Influence du "flutter” sur la conception des aubes

Le probléme de "flutter” est &tudié notamment dans les références (SCH60),
(ARM60), (JEF75), (BAN8B4), (JUT81), (CAR8l). A cause de la complexité des
interactions aéroélastiques mises en cause, il n'existe pas encore de
méthode analytique qui, & elle seule, permettrait de s'assurer du bon
comportement d'une nouvelle aube de fan vis-3-vis du probléme de battement
"flutter" (de pompage ou supersonique). Si 1'on veut vérifier la structure
de nouveaux composants, 1'étude numérique doit &tre complétée par des essais
assez sophistiqués et coiiteux, simulant le fonctionnement en altitude et
1'analyse des contraintes aux points extrémes (ou légérement au-deld) de
1'enveloppe de vol qui comprend les paramdtres (BAN74) : vitesse de rota-
tion, position de la géométrie variable, pression et température d'entrée,
distorsion 3 l'entrée.

Ainsi, en 1970, le prototype de 1l'aube rotorique ler &tage du fan F100
présentait une section faible et variable en bout de lame et une nageoire au
milieu et 3 1'arridre de 1l'aube (voir figure B.2a).

NAGEOIRE gAgEOIRE
COTE BORD EPLACEE VERS
DE FUITE LE MILIEU DE

LA CORDE

Ub » 00525 TO 0.030

=
;’Eﬁ,ﬁlgﬁp VERSION
ROTOTYPE MODIFIEE

AUBE DE FAN F 100 ler ETAGE

figure B.2a’ figure B.2b.
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Les calculs et essais partiels habituels avaient qualifi& cette nouvelle
conception. Cependant, des essals moteur 3 pression d'entrée et température
élevées (grand nombre de Mach et basse altitude) ont mis en &vidence un pro-
bléme de "flutter” et 1'apparition d'une crique au-dessus de la nageoire de
1'aube rotorique ler &tage du fan.

Cette crique se créant et se propageant principalement sans 1l'effet des
grands déplacements du premier mode vibratoire torsionnel (1000 Hz environ),
au-dessus de la nageoire, conduisait 3 une rupture par fatigue (3 grand
nombre de cycles et nombre de Mach &levé). Pour résoudre ce probléme de
"flutter”, on est pass@ 3 la configuration de la figure B.2b. : déplacement
de la nageoire vers le milfeu de la corde de l1l'aube en augmentation du
rapport t/b (t = 1l'épaisseur en bout de lame et b = la corde) : t/b qui
variait entre 0,03 3 0,0525 est passée 3 une valeur constante de 0,0525.
Ces modifications ont pour effet de modifier la fréquence torsionnelle (de

1000 Hz a 1240 Hz).

Les nageoires ont pour effet de créer du damping de contact et l'angle de la
face de contact est choisi de fagon 3 contrer les vibrations de torsion.

Le mécanisme de flottement est &tudié en détails dans (SCH60); (ARM60) pro-
pose une rdgle simple pour é&viter le flottement d'un aube de compresseur :
maintenir le paramétre réduit (CU%JZ/V ) supérieur & 1.6; (U1 représente la
premidre pulsation de torsion;{ 1la corde de 1l'aube et V la vitesse relative
de 1'air.

c. Analyse de l'interaction disque-aubes

L'analyse de l'ensemble disques et aubes comprend :

cl : analyse des contraintes (SIN79)

¢2 : analyse vibratoire (LALB0) (HEN8L)

c3 : analyse expérimentale par interférométrie holographique (MAC82) jauges
de contraintes (STA81) télémétrie (HAVS82).
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