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Résune :

On présente et utilise uneégéralisation des rathodes d’analyse modale prenant en compte de énardpproprée
deséléments visaglastiques localigs, dont les propétées varient en fquence et ten@pature. Ces rathodes modales
étendues sont issues @&iations sur ésidus consigrant les efforts visddastiques comme perturbation nonéaire
d’'un mockle élastique approdh. Des comparaisons soréalistes avec des solutions defarence sur plusieurs cas de

calcul. On montre notamment l'ietét de ces approches sur une structure motegeonetrie complexe irgrant des
viscctlastiques localiss, avec des impimentations MATLAB/SDT et NASTRAN/DMAP.

Abstract :

The general topic of this paper is non standard damping which has to be taken into account when modeling complex,
industrial and "smart” or viscoelastically damped structures. We detail a numerical method using elastic normal modes
completed with Krylov-type iteration vectors on residual viscoelastic efforts, which are considered as non linear perturba-
tions from a nominal elastic model. Applications are presented on the case of a Diesel engine crankshaft including local
dampers. Time and precision efficiencies are demonstrated through comparisons with direct linear resolutions, using two
implementations in MATLAB/SDT and NASTRAN/DMAP codes.

Mots clefs : amortissement, viscélastique, non-standard, iterations sur esidu, moteur, vilebrequin

1 Contexte et motivations : structures complexes, amortissements c#s

Le recours au calcul nuenique paéléments finis lors du@veloppement des automobiles de graredesn’est

plus un fait Ecent. Aujourd’hui, ces simulations interviennent lors des phases de validation de la conception
des structures comme le groupe moto-propulseur (GMP), deanegniemplaceeconomiguement des essais

sur prototypes. La@pnetrie complexe de pces comme un carter-cylindres pétre approcbe avec un effort
raisonnable par des triangulations au besain fines, grérant des moglesa tres grand nombre de dégrde

liberté. Les capadis croissantes des machines et Edioration des solveurs aux valeurs propres usuels (typi-
guement ceux adoptant des stgies de sous-structuration nérigue multi-niveaux [1]) rendent actuellement
possible I'extraction d’un &s grand nombre de modes propres de vibrations de ces structures complexes, sup-
pofeseélastiques. Cette extension eéduence des approches modales appelle aussi déseamtions plus
réalistes du comportement des Braux. L'amortissement des vibrations, notamment, &oé pris en compte

par des modles plus galistes (car plus physiques) que ceux sous-tendus par les gpsttandard d’amortis-
sement modal (plét guicees par des commodi nunériques). Ceci est une pre@né motivation pour mettre

en ceuvre des @thodes num@riques autorisant la métisation de comportements de type vislestique pour
certains matriaux composant les structures, tout en tirant parti des performances actuelles des solveurs aux
valeurs propres standards.

Une deuxéme motivation importante est que I'amortissement en tant que tel est de plus en plus un levier de
conception et s'ajoute aux paratres fonctionnela sgecifier eta matriser : on chercha amortir les structures
moteur par diferents moyens &gifiques, pour lesquels disposer de &led pertinents aux défentestapes

de la conception est indispensable.

Dans la partie 2 on gsente une athode de calcul adaga la probématique qui vient @tre decrite. Cette
méthode utilise des projections sur des bases modales stagtdadlies par des termes issusadations sur
résidus. La partie 3 psente diferentes applications de ces outils de simulation sur le concept d’un vilebrequin
de moteur Dieséh contrepoids amortis.
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2 Meéthodes nuneriques modales utilisant des irations sur résidus

Dans cette partie nougdrivons une rathode permettant de calculer de néamiperformante les vibrations de
structures viscelastiques ayant un amortissement "non standard”.

2.1 Modelisations physiques et sysimea résoudre

La structurea étudier est refsenge par un moéle enéleéments finis comprena >> 1 deges de libe. Les
lois de comportement des ndaaux la composant sont de type viétastique. On se place dans le domaine
des féquences et on utilise I'approche classique dite du module complexe [2], qui candeg& modules
d’élasticié de la forme :

B} (@,T) = Ei(w, T)(1 + ini(w,T)) (1)

Les lois de variation en fonction de laéffjuence sont en pratique des dees tabwdes, provenant le plus
souvent de mesures, ou de neteb rieologiques. On aboutit une matrice de raideur dynamique du eyst
Z*(w) complexe et dpendant de la &quence. De magie grérale, on peut exprimer la rigiéitdynamique

comme combinaison lgaire de matrices constantes cad&d pour les modulegels de éef'erenceE;TEf

* 2 * 2 - E;(w) ref
Z'w) = —'M + K*(w) = —’M + ) — K] )
j=1 7J

Le champ de éplacement de la structure est dérpar la solutionX (w) du probEme suivanta amortissement
non-standard :
7" (w)X(w)=F 3

ou F' repiesente les efforts exttieurs appligésa la structure. Pour la plupart de nos applications, on solli-
cite la structure de magie assez locaks (souvent des interfaces de couplage avec d'autreénsysy et on
s'intéressea des fonctions deeponse en frquence. Dans I'exemple du vilebrequigcdt en partie 3, ce seront
les centres des manetons.

La résolution directe du probime (3) pour une large plage déduences et en comptant de nombreux cas de
calcul lors des phases de conception conduit toujaudes temps de calcul prohibitifs. Il est narguement
toujours nettement plus efficace d'utiliser d&zdmpositions spectrales desogteurs racaniques (en usant
les solveurs actuels), servant de point épatta la ceation de modles éduits. Ceci d’autant plus que la
taille des modles E.F. actuels est plus gaal par le respect de l&gnetrie des pces (complexe) que par
les longueurs d’ondes vibratoirasrepésenter. Les paragraphes qui suivestrivent une rathode de calcul
propoge par Balmset al. [3][4][5] qui utilise des iErations sur&sidu pour enrichir les bases de projection
modales habituellement utiées et mises eréfaut par la pgsence d’amortissement non-standard.

2.2 Iterations sur résidus et enrichissements

Pour une fequence dorge, on chercha résoudre le sysmeZ*X = F'. On utilise pour cela un algorithme
d’itérations sur &sidus avec une matrice deéponditionnemeng, qui correspondh une lirearisation de
la raideur dynamiqueZ* autour du point de fonctionnemealastique deé&ference. A ce stade,8tart par
rapporta ce probkme de &férence peut venir de la variation des modules égudence, en ten@pature, en
prée-contrainte, etc.Z* = Z*(FE, T, ... ,w). Ce probéme puremerilastique a une solutioliy dont le calcul
est la preniéreétape de I'algorithme :

ZoXo=F = Xo=Zy'F (4)

Lesétapes suivantes consisténtalculer les solution&’,, du probeme pécedent perture par les ésidus en
effort successifs :

ZoXn = F + (Zo — Z*) Xn_1 = X =2y ' F+ Zy (2o — Z%) Xna (5)
Le terme @nréral X,, de la €rie secrit aussi :
Xo=(Un+Z+2%+...+ 2" X avec  Z=Zy"(Zo— Z%) (6)
La suite converge (alors, vers la soluti@nrechercke) si la matrice d’&rationZ est contractante :
1 X0 = Xnall < [[2]" [| Xoll 7
Le choix du péconditionneutz; résulte d’'un compromis habituel entre proxienétvec la matrice initiale’*

et facilité d’inversion. Dans I'approche par bandes dmjfrences &kcritea la eference [6] on a g@feré une
grande facilié d’inversion et de nombreusesriationsa chaque quence de calcul.

2
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Ici on va péféerer une bonne proxingtavec le proldme initial enZ* et (tres) peu d’ierations. On choisit le
préconditionneur suivant :

Zo(w) = —w’M + K™ avec Kot = Z K;ef (8)
7=1
On notewy, et ¢ les N pulsations et modes propréfastiques &rifiant K™ ¢, = w?M ¢, que I'on choisit

M-orthonornés et dont on ne retiendra que jes< N premiers rangs par ordre croissant de pulsation, de
manirea donner une bonne approximation de la solutigw) du probeme typeZ)(w)Y (w) = G(w) :

Y(w) = Zo(w) 'Gw) = K™ Gw) + Y an(w)dr = KT Gw) + Y anlw)en ©)
k=1 k=1

Il est important de noter que nous utilisons ugeies modale trongee mais adelerée (voir par exemple [7]
pour un éveloppement j@cis de ces aspects) don prend soin d’assurer une solution statique exacte au
probleme dynamique. On a ainsi une expression ap@®ckeX,(w), repesente sur une basg, constante

en frequence :

Xo(w) ~ Ty ap(w) avec Ty = [KrefilF é1 ... bp] (10)

A l'it ération sur @ésidu suivanteX (w) est approcé sur le sous-espaceémgre par7; (w) :
Xi1(w) 2T (w) ag(w) avec T (w) = [Ty Toc(w)] (11)
et avec Toc(w) = Kref_l[Ko(w)—K* (w)] To (12)

Le syséme de vecteurs.(w) permettant de cometer la bas€j est compos des retvements statiques des
efforts ©siduels g@rérés par les vecteurs dg. Il varie d'une fiequenceéx une autre et sa construction effective
nécessiterait un nombre trop important ésalutions liaires. Il est alors plus judicieux d'utiliser un syste

a priori proche mais invariant enéguence 0 ces rebvements sont caldess pour la pulsation au voisinage de
lagquelle les vecteurs dg) interviendront effectivement dans leponse du syéme (5) :

Toe = K™ | [Ko(0)— K* ()] K™ 'F [Ko(wi)—K*(@)lg1 ... [Kolwp)—K*(wp)lép |  (13)

On repésente alors(; (w) sur le systme de vecteurs; suivant :
X1 (w) =~ Ty a7 (w) avec 11 = [Ty To.] (14)

En suivant la dme @marche pour lesétations suivantes, on augmente progressivement la dimension et donc
la repésentativié du sous-espace dans lequel on cherche une approximation de la solution ampr@@)| A
guelle i€ration s'aréter ? La pratique montre jus@uiesent, sur de nombreux cas industrielsada’premére
itération on obtient une pcision tes satisfaisante. Le paragraphe suivant indique la construction dé$esod
reduitsa partir des sysimes de vecteurs ainsi calesl

2.3 Bases de projection, mogles ©duits etévaluation des FRF

Une fois les vecteurs dé&; calcuks, on forme une basg de projection du sous-espace correspondant en
utilisant un algorithme de SVD [8], comprenant un &ré delimination des vecteurs assesiaux valeurs
singulieres de trop petite valeur et imposant udeorthonormalié.

Cetteétape est indispensable pour garantir le bon conditionnement des matriéserggnt le syétme eduit

et pour le projeter sous la forme habituellement ren@nftype Ritz-Galerkin) :

X(w) =T a(w) T'Z* ()T a(w) =T'F (15)

La résolution du prolime Eduit (15), de taille< 2(p+1) < N, peut alors se faire &quence par équence
par nethode directe, avec un @bglobal quasiment limé au calcul initial des modes propres du pavhé
elastique tangent et des@gements statiques des efforésiduels assogs.

Par ailleurs, on ne souhaitera observer qu’une partie seulement dés dedibe formant la structure phy-
sique. On s’inkressera O (w) donre par une localisatiof,, :

OW) = Lo X (w) ~ (LoT) a(w) (16)

Une grandeur pertinenteobserver sera le gain maximum de la matrice de tran&femtre les excitations et
les points d’'observation] = H F), donre par la racine du rayon spectral 8 H (N.B. : ici H* désigne la
transpog&e conjugée deH) :

lol” F*H*HF .
g T P (17)

Grmax(w) = max
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3 Calcul des vibrations d’'un vilebrequin amorti

Un cas d’'application pratique de laéthode pecedente est la simulation des vibrations d'un vilebrequin de
moteur Diesel, dont on a utiisles contrepoids comme batteurs amortis [9]. Ugrgitest, notamment, de
rendre possible desgitations rapides en phase de conception @&aet simulant des essais. On prend ici le
vilebrequin libre sans rotation autour de son axe.

3.1 Description de la structure et de son moele

L'id ée est d'usiner une gorge dans les contrepoids et de les remplir d'@niamaamortissant (type visco-
élastique). Un premier dimensionnement de ce concét s&ali€ a I'aide de techniques de raccordement
dynamique de structures [10] et ont dénane prengre taille pour les gorges. A partir d'un meld E.F.

(figure 1) prenant en compte ce premier dimensionnement, on calcé@jedase de la structure corgpa un

effort unitaire appligé suivant la direction Z, au centre du premier maneton. Les observations sont faites au
centre des tourillons, dans toutes les directions, en vue de comparer les transferts vibratoires entre les points
d’entrée (bielles sur les manetons) et de sortie (tourillons sur les paliers moteur) d’efforts.

FiG. 1 — Mockle E.F. d’'un vilebrequi contrepoids amortis (vues de face et de droite).

La structure du vilebrequin estpesenge par environ 200.008lements étraledriques. Il est essentiellement
compog d'acier for@. Le maériau amortissant locaésdans les contrepoidéléments fonés sur la vue de
droite pesenge figure 1) prendra des valeurs de module d’'Young et de facteur d’amortissemeaesabul
differentes suivant les cas de calcul. On chegchalculer les vibrations de cette structure sur une large bande
de frequences (jusqa’environ 10 kHz), avec un pas relativement fin, pouredéhtes temgratures.

On va s'ineressen des fonctions deeponse en fquence, des rayons spectraux, |'estimatiopartir de ces
derniers, d’amortissements hggtiquesequivalents pour lesonances obseresin fine sur les amplitudes
des @placements, &volution des fequences deesonance, etc.

3.2 Mises en oeuvre de la @hode modalegtendue

Plusieurs im@mentations de la @thode existent et orte tesées. Une prengre est faite dans I'environne-
ment MATLAB avec la toolbox SDT [11] et fonctionne sur une machine locale. Une secoeaier@ali®e
dans NASTRAN sous la forme d’'une DMARdie et fonctionne sur un serveur de calcul. Dans les deux cas
on a kali€ des comparaisons avec depanses directes qui permettent @eifier la ties bonne g@cision de

la méthode et de mesurer son efficadiunerique.

3.2.1 Environnement MATLAB/SDT

La méthode aéte utiliste sur Opteron 512 avec Linux 64, MATLAB 7.5 et SDT 6.2. Un gledutilisant
deséléments ligairesa environ 120.000 degs de liber (d’une convergenceggh tres satisfaisante ici) @é

utilisé. Il permet des calculs directs eremoire vive (environ 3.6 GB utiless). La figure 2 montre 4 exemples

de modes propreslastiques sur lesquels on calcule @rergie de dformation dans le matiau dissipatif
(approches type MSE). On a pris des logsidees d’un matriau connu comme le Smactane.

On observe (figure 2) que le vilebrequin est peu amorti avant 2 kiipea dénergie de @formation existe

dans les contrepoids. A partir de cettéduence on observe, notamment, un amortissement des modes de
flexion des contrepoids. Comme cela se voit dans leettatayant un assez grand nombre de tenajpires

(figure 3) il existe cependant certains modes peu amortis dans la bande 3-5 kHz, comme le mode de torsion de
contrepoid€voluant autour de 3900 Hz. Dans le transfeéisené figure 4, on note les amortissements faibles

a basse frquence puis la zone mieux amortie des flexions maneton vers 3 kHz. Linfluence de éagtenme

est tés nette pour le matiau test ici : quand elle augmente le réaiau devient trop mou et la performance

chute assez rapidement.

La résolution fequentielle directe sur le mekk complet estéalige en 140 s paré&quence en moyenne. La
réduction de moele, comprenant un calcul modal et unerdtion de correction, eséalige en 352 s soit

environ 2,5 calculs directs. Cette configuration est assez favorable, car on ne calcule que 50 modes. Pour
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FiG. 2 — Modes propres du vilebrequiné&riergies de&ormation localigée dans les gorges. De gauéhdroite
et de haut en basx 362 Hz, 2784 Hz, 3102 Hz, 3891 Hz.
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FiGc. 3 — Evolution des fquences et des amortissemergaivalents.
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FIG. 4 — Trois exemples de&ponses en &quence pour des te@mtures diférentes (10, 30 et 50 °C).

des nombres de modes plele\es la performance peut chuter, mais sogrittreste majeur Bme pour des
sysémesa quelques milliers de modes, et ceci d’autant plus que I'on sout@igeajement&aliser un nombre
important de cas de calcul. Une fois kduction éali®e, les calculs ont en effet desit® marginaux. La
réponse foree a 2000 points de &guence et 3 ten@patures est caloek en 39 s, le suivi desdfesa 36
temperatures en 92 s. Lag@eision de la grdiction se égrade quand on&loigne notablement du point nominal
(moduleélastique deéféerence), mais les ordres de grandeurs sésthien retrougs si on prend un module

de eferenceclewe. A l'inverse, une&duction non enrichie (sur des bases modales standard) donne souvent des
ordres de grandeursss faux.

3.2.2 Environnement NASTRAN/DMAP

Les solveurs disponibles sur les plates-formedi@esa NASTRAN rendent possible I'utilisation @lfements

de degé 2 conduisant ica un moele a presque 900.000 deéxy de liberk. La neéthode est im@menée a
I'aide d’'une DMAP sjcifique. La figure 5 (gauche) montre un exemple de rayon spectral&alout les ob-
servations &lectionrées sur les tourillons, dans toutes les directions. &f@itest de condenser I'information
de multiples FRF en une seule, qui fait ressortir 'ensemble&ssiances / des modes propres qui participent
effectivemenaux vibrations obsebes.
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FIG. 5 — Un exemple de rayon spectral (gauche). Les amortissegumtsalents pour 6 cas de calcul (droite).

La figure 5 (droite) pesente enfin, pour unéise de calculs faisant varier les cagstiques du mériau dissi-
patif locali, les amortissements hggitiquesequivalents identifis pampeak-pickingpour chaqueésonance.
Les calculs eali€s ici permettent de quantifier 'amortissement effectivement appant ce sysgme et de
guider son optimisation : on voit notamment sur I'exemple @it qu'a facteur d’amortissement éx(de
I'ordre de 5 %) un module optimum existe, qui permet I'adaptation dédgmce recherée entre la structure
vilebrequin et le batteur.

Les temps de calcul sont d’environ 100 h pour un calcul direct avec un sobentrcomme celui de ACTRAN
avec 900 fequences. La gthode modal@tendueéecrite en DMAP demande elle moins de 3 h pour 4800
frequences, avec une base modale tangente ealpdqua 12 kHz (soit 70 modes proprékastiques) : le gain
en temps CPU estds important, d'autant que des optimisations (comme ['utilisation de I'option RESTART
de NASTRAN, non actige ici) sont encore possibles dans le cadre de plansé&tiexges nur@riques.
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