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 ملخص

ازات، مما يعطل عملها السليم ويؤدي إلى انخفاض  ز تتعرض توربينات الغاز إلى حالات عدم استقرار غير خطية مثل الاهي 

ي توربينات
ازات فز ز ح التعرف على سلوك التشعب للاهي  ي أطروحة الدكتوراه هذه، نقي 

الغاز. للقيام بذلك، قمنا  إنتاجها. فز

ز  ازات باستخدام مخططات التشعب لتقييم حالة التشغيل وتحسير ز ازات وتحليل هذه الاهي  ز بتطوير نموذج لمراقبة الاهي 

ي تم 
استقرار النظام. لقد قمنا بالتحقق من صحة هذا النموذج من خلال مقارنة النتائج التجريبية مع البيانات العددية الت 

ازي لتوربينات الغاز، من الحصول عليها  ز من النموذج المطور. يتيح لنا هذا النموذج مراقبة وفهم سلوك التشعب الاهي 

ي تؤثر على 
. ديناميكياتها خلال تحديد وتحليل الظواهر المختلفة الت   

   التشعب، الفوضى، الاستقرار، ديناميكيات الدوار، توربينات الغاز، الاهتزازات : المفتاحيةالكلمات 

Résumé  

Les turbines à gaz sont sujettes à des instabilités non linéaires telles que les vibrations, qui 

perturbent leur bon fonctionnement et entraînent une baisse de leur production. Dans cette thèse 

de doctorat, nous proposons d’identifier le comportement de bifurcation des vibrations dans les 

turbines à gaz. Pour ce faire, nous développons un modèle de surveillance des vibrations et 

analysons ces vibrations à l'aide de diagrammes de bifurcation afin d'évaluer leur état de 

fonctionnement et d'améliorer la stabilité du système. Nous avons validé ce modèle en 

comparant les résultats expérimentaux avec les données numériques obtenues à partir du 

modèle développé. Cette approche nous permet d'observer et de comprendre le comportement 

de bifurcation de vibration des turbines à gaz, en identifiant et en analysant les différents 

phénomènes qui influent sur leur dynamique. 

Mots-clés : bifurcation, chaos, stabilité, dynamique des rotors, turbine à gaz, vibrations 

Abstract  

Gas turbines are subject to non-linear instabilities such as vibrations, which disrupt their proper 

operation and lead to a drop in their production. In this doctoral thesis, we propose to identify 

the bifurcation behavior of vibrations in gas turbines. To do this, we develop a vibration 

monitoring model and analyze these vibrations using bifurcation diagrams to evaluate their 

operating status and improve the stability of the system. We validated this model by comparing 

the experimental results with the numerical data obtained from the developed model. This 

approach allows us to observe and understand the vibration bifurcation behavior of gas turbines, 

by identifying and analyzing the different phenomena that influence their dynamics. 

Keywords: bifurcation, chaos, stability, rotor dynamics, gas turbine, vibrations 
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sw            Variété stable 
uw            Variété instable 

B              Ensemble attractif 

( )P x         Fonction de retour 

S              Surface                                                                                                                       m2 

, a, ,b     Constantes 

sx           Points d'équilibre 

,J A        Matrice jacobienne 

is
          Valeurs propres 

ie
              Vecteurs propres 

i               Exposants caractéristiques de Liapounov 

TM
           Matrice de monodromie 

T

i              Multiplicateurs du T-cycle de TM
 

( )V x           Fonction de Liapounov 

i                 Unité imaginaire 
2 1i   

z                Variable complexe 

Re              Partie réelle 

Im              Partie imaginaire 

ld
              Dimension de Lyapunov 

1O , 3O         Respectivement, les centres géométriques des paliers N° 1 et N° 2 

2O , 4O         Respectivement, les centres géométriques du compresseur et de la turbine 

k            Rigidité du rotor                                                                                                    N/m 

R , L           Respectivement, Rayon et Longueur du palier                                                     m 

z             Déplacement axial adimensionnelle 
p              Pression adimensionnelle du film d'huile  

bC              Jeu radial du palier                                                                                                m 

x                  Vecteur d'état  

h              Épaisseur adimensionnelle du film d'huile 

e              Excentricité relative du rotor                                                                                 m 

X                Espace d'états 

Or               Orbite 
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0C               Cycle limite 

N               Nombre entier 

,i iX Y
          Déplacements horizontaux et verticaux                                                                 m 

,i iX Y
         Respectivement, dérivation d'une variable X et Y par rapport au temps               m/s 

,i iX Y
         Respectivement, dérivée seconde d'une variable X et Y par rapport au temps      m/s2 

           Temps adimensionnelle 

t                 Temps                                                                                                                      s 

T               Période ou ensemble temporel                                                                                 s 

rf              Fréquence de rotation                                                                                              Hz 

            Nombre de Sommerfeld 

             Viscosité dynamique                                                                                               Pa.s 

xf  , yf      Forces non linéaires adimensionnelles du film d'huile 

g          Accélération de la gravité                                                                                       m/s2 

          Vitesse angulaire du rotor                                                                                       rad/s 

iXF
, iYF

    Composants des forces non linéaires du film d’huile                                              N 

r            Excentricité du rotor                                                                                                 m 
c           Amortissement du système                                                                                          N.s/m 

iX , iY       Horizontal and vertical displacements                                                                      m 

1m , 3m      Respectivement les masses concentrées des paliers N°1 et N°2                               Kg 

2m , 4m     Respectivement les masses concentrées du compresseur et de la turbine                 Kg 

I          Matrice identité 

, ,f g F     Fonction  

          Vecteur de paramètre de contrôle ou Angle 

c         Valeur de bifurcation critique 

,          Phase                                                                                                                          rad 

D        Déterminant  

c         Vitesse de rotation critique                                                                                         rad/s 

IGV        Aubes directrices d'entrée                                                                                           rad 

EGV       Aubes directrices de sortie                                                                                          rad 

SRV       Vanne d’arrêt /rapport vitesse                                                                                     rad 

GCV      Vanne de réglage de gaz combustible                                                                         rad 
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Introduction générale 

Le comportement dynamique des machines tournantes est soumis à diverses formes de 

phénomènes d'instabilité non linéaire, notamment des vibrations, qui peuvent gêner leur bon 

fonctionnement et conduire à une diminution du rendement de production. Compte tenu des 

conditions d’exploitation difficiles auxquelles ces machines sont confrontées, tout 

dysfonctionnement d’un composant peut avoir des conséquences Humaines et financières 

importantes. L'utilisation pratique des systèmes de surveillance et de diagnostic des pannes de 

turbines à gaz a été étudiée et développée selon de nombreuses approches. Jinyong Ju et al. 

dans [82] ont proposé une stratégie de contrôle par rétroaction non linéaire de la vibration du 

système de transmission principal du convoyeur à racleurs utilisant des bifurcations, estimant 

l'influence de ces bifurcations sur l'instabilité en torsion de cet arbre de transmission. Par 

conséquent, Zigang Li et coll. dans [66] ont réalisé une étude dynamique non linéaire d'un 

système rotor-palier avec les effets de défauts d'alignement, pour l'analyse des comportements 

dynamiques non linéaires supportés par des paliers lisses. Aussi, d'autres travaux ont été réalisés 

sur les différentes approches d'analyses de bifurcation des vibrations et de contrôle tolérant aux 

pannes pour le suivi des turbines à gaz lors de leur conception et de leur mise en œuvre, comme 

Ahmed Hafaifa et al. dans [69], Choayb Djeddi et al. dans [77], Arash Mohamadi et al. dans 

[70], Avramov et Malyshev. dans [73], Avramov et Raimberdiyev. dans [75], Jafar Aghayari 

et al. dans [80], Li Ma et al. dans [83], Nicolas Noiray et Bruno Schuermans. dans [86], Xiao-

Ye Mao et al. dans [90]. Dans ce cadre, cette thèse de doctorat répond au besoin critique 

d'identifier le comportement de bifurcation des vibrations dans les turbines à gaz et de 

développer par la suite des outils pour évaluer le processus de dégradation dans de telles 

machines. L'objectif principal de cette recherche est d'établir un modèle complet de surveillance 

des vibrations d'une turbine à gaz. Ce modèle utilise des diagrammes de bifurcation pour 

observer et analyser l'état opérationnel de la turbine, améliorant ainsi sa stabilité.  

Cette thèse comprend quatre chapitres structurés de la manière suivante : 

Le premier chapitre de cette thèse se divise en deux parties distinctes. La première partie 

propose une étude concise des concepts fondamentaux et des propriétés essentielles des 

systèmes dynamiques, établissant ainsi un cadre préliminaire pour une compréhension 

approfondie du sujet. La seconde partie se concentre sur un examen détaillé des aspects de 

stabilité propres à ces systèmes, visant à clarifier leur comportement dans différentes conditions 

et à fournir des informations précieuses pour les chapitres suivants.  



Introduction générale 

18 
 

Dans le deuxième chapitre, une exploration des concepts fondamentaux liés aux bifurcations 

et au chaos au sein des systèmes dynamiques est entreprise. Ces notions constituent une base 

essentielle pour approfondir l'analyse dans le chapitre 4. En acquérant une compréhension 

solide des bifurcations et du chaos, nous sommes équipés des outils nécessaires pour examiner 

et comprendre les comportements complexes des systèmes dynamiques étudiés.  

Le troisième chapitre offre un aperçu complet des turbines à gaz, englobant leur construction, 

leurs mécanismes opérationnels et leurs composants essentiels. Il constitue une ressource 

précieuse pour comprendre le fonctionnement complexe de ces systèmes de production 

d’électricité. De plus, le chapitre met en lumière les modes de défaillance courants que les 

turbines à gaz peuvent rencontrer au cours de leur durée de vie opérationnelle. Ces 

connaissances sont essentielles à la formulation de stratégies proactives de maintenance et de 

surveillance, car le chapitre souligne le rôle essentiel de ces stratégies pour garantir la fiabilité 

et les performances à long terme des turbines à gaz. Un aspect clé sur lequel le troisième 

chapitre met particulièrement l'accent est le rôle des méthodes de surveillance des vibrations 

dans le contexte de la maintenance des turbines à gaz. La surveillance des vibrations constitue 

un outil crucial pour évaluer l'état de santé et les performances des turbines à gaz, permettant 

une détection précoce des problèmes potentiels et la mise en œuvre de mesures correctives en 

temps opportun. En explorant cette facette en détail, le chapitre souligne l'importance de 

techniques de surveillance efficaces pour préserver l'efficacité et l'intégrité des turbines à gaz. 

Le quatrième chapitre présente une nouvelle approche impliquant l'utilisation d'indices de 

bifurcation pour évaluer l'état opérationnel et la stabilité d'une turbine à gaz MS5002B installée 

dans une station de compression de gaz. Grâce à une comparaison rigoureuse des données 

expérimentales avec les résultats numériques dérivés du modèle développé, l'étude valide ses 

résultats avec des données opérationnelles réelles, fournissant ainsi des informations précieuses 

sur les comportements dynamiques non linéaires complexes du système palier-rotor de la 

turbine examinée. En exploitant les données opérationnelles, le chapitre effectue des tests de 

robustesse pour examiner les impacts des effets indésirables susceptibles de perturber le 

système de turbine. Cette évaluation, facilitée par le diagramme de bifurcation, permet un suivi 

approfondi des bifurcations dynamiques dans les phénomènes vibratoires présentés par la 

turbine examinée. De plus, il facilite l’établissement d’éléments de diagnostic fiables, cruciaux 

pour garantir la stabilité et la fonctionnalité de ses composants, atténuant ainsi les arrêts de 

production imprévus. Pour conclure, nous terminons cette étude par une conclusion générale et 

donnons un aperçu de ses perspectives d’avenir. 
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CHAPITRE  I 

Systèmes dynamiques : théorie et analyse de stabilité 

 

 

La théorie des systèmes dynamiques est une branche des mathématiques qui évalue les 

systèmes, qu'ils soient abstraits ou physiques, en constante évolution dans le temps. Elle 

englobe une composante quantitative, impliquant des équations mathématiques, ainsi qu'une 

composante qualitative, liée à la représentation graphique de ces équations dans un espace 

d'états. Ce chapitre s'articule autour de deux grands axes. Le premier offre un aperçu succinct, 

abordant les concepts préliminaires et les propriétés essentielles des systèmes dynamiques. Le 

second se concentre sur l'analyse de la stabilité de ces systèmes.  
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I.1 Introduction 

La notion de système dynamique est une formalisation mathématique du concept scientifique 

général d'un processus déterministe [1,2]. On entend par système dynamique (SD) un objet ou 

un processus dont l'état est uniquement défini par un ensemble de grandeurs ou de fonctions à 

un instant donné et qui évolue dans le temps selon une certaine loi [1,3]. Cette dernière 

permet de prédire l'état futur du système dynamique à partir de son état initial et est appelée 

loi d'évolution. Les systèmes dynamiques peuvent être représentés par des objets mécaniques, 

physiques, chimiques ou biologiques. Le modèle mathématique d'un système dynamique est 

donné en introduisant des variables dynamiques (coordonnées) qui définissent de manière 

unique l'état du système et précisent la loi d'évolution [1,4,5]. Plusieurs approches ont été 

élaborées et mises en œuvre pour l'analyse des systèmes dynamiques, comme en attestent 

diverses publications et travaux littéraires, dont celles référencées [1-11]. L’analyse et la 

conception de tels systèmes dynamiques, la stabilité est un problème fondamental. Il est 

extrêmement important d'un point de vue pratique de pouvoir analyser la stabilité des modes 

de fonctionnement des systèmes dynamiques. La stabilité de systèmes tels qu'une turbine à 

gaz, un avion ou une voiture aux perturbations est certainement un facteur vital dans le vrai 

sens du terme, car de telles perturbations seront toujours présentes sous une forme ou une 

autre. Ces arguments sont qualitatifs et ne peuvent être précisés que si nous parvenons à les 

traduire dans le langage formel des mathématiques. Les fondements de la théorie 

mathématique rigoureuse de la stabilité ont été établis dans les travaux du célèbre 

mathématicien russe A.M. Liapounov, alors que le développement de la théorie qualitative et 

de la théorie de la bifurcation des systèmes dynamiques est associé aux scientifiques russes 

A.A. Andronov [12], V.I. Arnold [7] et leurs élèves. A.M. Liapounov [13] a développé la 

théorie de la stabilité des systèmes dynamiques déterminés par des équations différentielles 

ordinaires non linéaires variant dans le temps. Ce faisant, il a formulé ses concepts de stabilité 

et d'instabilité et a développé deux méthodes générales pour l'analyse de la stabilité d'un 

équilibre : la méthode directe de Liapounov, également appelée la deuxième méthode de 

Liapounov, et l'indirecte de Liapounov, également appelée la première méthode. La seconde 

implique l'existence de fonctions auxiliaires à valeurs scalaires de l'espace d'états (appelées 

fonctions de Liapounov) pour déterminer les propriétés de stabilité de l'équilibre, tandis que la 

première cherche à déduire les propriétés de stabilité de l'équilibre d'un système décrit par une 

équation différentielle non linéaire à partir de la propriété de stabilité de sa linéarisation. En 

découvrant la première méthode, Liapounov a établi des résultats de stabilité importants pour 
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les systèmes linéaires (impliquant l'équation matricielle de Liapounov). Ces résultats sont 

équivalents aux résultats découverts indépendamment par Routh (cinq ans plus tôt) et Hurwitz 

(trois ans plus tard).  

I.2 Bref Historique sur les Systèmes Dynamiques 

Les systèmes dynamiques, étudiant l'évolution temporelle des phénomènes, ont une histoire 

riche qui s'étend sur des millénaires. L'exploration des concepts de la théorie des systèmes 

dynamiques et de l'analyse de stabilité a joué un rôle crucial dans l'évolution de nombreuses 

disciplines scientifiques. Voici un aperçu succinct de cette évolution. 

  Antiquité et Moyen Âge 

Les premières observations sur les mouvements célestes et les phénomènes périodiques 

remontent à l'Antiquité avec des penseurs tels que Ptolémée et Aristote. Cependant, 

l'application mathématique rigoureuse dans le contexte de la dynamique est venue avec les 

travaux de Galilée au XVIIe siècle. 

  Émergence de la Mécanique Classique 

Le XVIIe siècle est marqué par l'émergence de la mécanique classique avec les contributions 

monumentales de Newton et Leibniz. Les lois du mouvement et les outils du calcul 

différentiel ont permis une analyse plus rigoureuse des trajectoires et des systèmes 

dynamiques. Au XVIIIe siècle, Pierre-Simon Laplace a contribué de manière significative en 

développant la théorie des équations différentielles ordinaires. Parallèlement, les 

mathématiciens comme Leonhard Euler et Joseph-Louis Lagrange développent les 

fondements de la mécanique analytique, établissant les équations du mouvement pour des 

systèmes variés. C'est aussi à cette période que l'on commence à étudier la stabilité des 

équilibres, notamment avec les travaux de Joseph-Louis Lagrange sur la stabilité des 

mouvements circulaires. 

  Développement de la Théorie des Systèmes Dynamiques 

Le XIXe siècle a marqué une période charnière dans le développement de la théorie des 

systèmes dynamiques, notamment grâce aux contributions majeures du mathématicien Henri 

Poincaré. Ses travaux ont jeté les bases solides de cette discipline en mettant en lumière des 

concepts fondamentaux. Poincaré s'est principalement concentré sur l'étude des systèmes 

dynamiques déterministes, ceux dont l'évolution est entièrement prédictible à partir de 
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conditions initiales données. Il a introduit des idées novatrices telles que les points fixes, des 

états stables où le système demeure inchangé, ainsi que les trajectoires périodiques, qui 

décrivent des mouvements répétitifs dans l'espace des états. Ces concepts, aujourd'hui 

incontournables dans l'étude des dynamiques complexes, ont ouvert la voie à des avancées 

majeures dans la compréhension des comportements dynamiques et de leurs implications dans 

une multitude de domaines scientifiques et technologiques. Poincaré a ainsi posé les 

fondations sur lesquelles les générations futures de mathématiciens et de scientifiques ont pu 

bâtir, laissant un héritage durable dans l'exploration des systèmes dynamiques. 

  Théorie de la Stabilité et Bifurcation au XXe Siècle 

Le XXe siècle a marqué une ère de progrès significatifs dans la compréhension des systèmes 

dynamiques. Les contributions majeures de cette période ont principalement porté sur la 

théorie de la stabilité et l'analyse des bifurcations. Les travaux éminents de Lyapunov ont 

apporté une formalisation rigoureuse des critères de stabilité, offrant ainsi des outils 

mathématiques pour évaluer la réaction d'un système à des perturbations. Les travaux de 

mathématiciens tels que Stephen Smale, Andrey Kolmogorov et Jürgen Moser ont été 

cruciaux dans l'établissement de concepts fondamentaux tels que les attracteurs et les 

systèmes hyperboliques. Parallèlement, des mathématiciens de renom tels qu'Andronov et 

Pontryagin ont développé des méthodes et des techniques pour scruter les bifurcations, 

mettant en lumière les moments clés de transition qualitative dans les comportements des 

systèmes dynamiques. Ces avancées ont profondément influencé une multitude de domaines, 

de la physique à la biologie, en passant par l'ingénierie et l'économie, démontrant ainsi 

l'ampleur de leur impact sur notre compréhension et notre capacité à manipuler des systèmes 

dynamiques complexes. 

  Émergence de l'Informatique et des Méthodes Numériques 

L'avènement de l'informatique a marqué une révolution sans précédent dans l'analyse des 

systèmes dynamiques. Les méthodes numériques, les simulations informatiques et les 

algorithmes de contrôle ont ouvert de nouvelles perspectives dans l'exploration et la 

compréhension des systèmes, même les plus complexes. Grâce à la puissance de calcul des 

ordinateurs modernes, il est désormais possible d'effectuer des simulations détaillées et de 

résoudre des équations différentielles complexes en un temps record. Cela a permis aux 

chercheurs d'approfondir leur compréhension des phénomènes dynamiques, d'étudier des 

systèmes de grande envergure, et d'explorer des territoires auparavant inaccessibles. De plus, 
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l'informatique a ouvert la voie à des méthodes de contrôle sophistiquées, permettant ainsi de 

stabiliser, d'optimiser et même de manipuler délibérément le comportement des systèmes 

dynamiques pour répondre à des objectifs spécifiques. En somme, l'émergence de 

l'informatique et des méthodes numériques a propulsé l'étude des systèmes dynamiques vers 

de nouveaux horizons, offrant ainsi des opportunités inédites pour l'innovation et la 

compréhension approfondie des phénomènes dynamiques complexes. 

  Interdisciplinarité et Applications Modernes 

Au XXIe siècle, les systèmes dynamiques ont pris une place centrale dans une multitude de 

disciplines scientifiques et technologiques. Des domaines aussi variés que la biologie, 

l'économie, l'écologie et l'ingénierie tirent profit des avancées dans la théorie des systèmes 

dynamiques pour comprendre et manipuler des phénomènes complexes. 

En somme, l'histoire des systèmes dynamiques, de la théorie à l'analyse de la stabilité et aux 

bifurcations, reflète une progression constante vers une compréhension plus profonde des 

phénomènes dynamiques dans notre univers. De ses débuts conceptuels à ses applications 

contemporaines, cette évolution continue de jouer un rôle crucial dans notre exploration du  

monde dynamique qui nous entoure. 
 

I.3 Système dynamique  

Un système dynamique se compose de trois ingrédients, à savoir, temps, espace d'état et loi 

d'évolution. 

  Espace d'état 

Tous les états possibles d'un système sont caractérisés par les points d'un certain ensemble X. 

Cet ensemble est appelé l'espace d'état du système. En effet, la spécification d'un point x ∈ X 

doit être suffisante non seulement pour décrire la position actuelle du système mais aussi pour 

déterminer son évolution. Souvent, l'espace d'état est appelé espace des phases. 

 Temps 

L'évolution d'un système dynamique signifie un changement d'état du système avec le temps

t T , où T est un ensemble de nombres. Nous considérerons deux types de systèmes 

dynamiques : ceux à temps continu (réel) 1T R , et ceux à temps discret (entier) T Z .  

Les systèmes du premier type sont appelés systèmes dynamiques à temps continu, tandis que 

ceux du second sont appelés systèmes dynamiques à temps discret.  
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 Opérateur d'évolution 

Un opérateur d'évolution 
0t

 représente une application 
0

:t X X  telle que chaque état 

0x X  à l'instant initial 0t T est associé sans ambiguïté à l'état tx X à un autre instant 

0t t T   . 

En conséquence, nous pouvons écrire : 

0 0 0 ,  t tx x t t                                                                                                                  (I.1) 

Définition I.1 [1-3] Un système dynamique est un triple 
0

, , tT X  , où T est un ensemble 

temporel, X est un espace d'états et 
0

:t X X  est une famille d'opérateurs d'évolution. 

I.4 Orbites, point d’équilibre et cycle limite 

Les objets géométriques de base associés à un système dynamique  , , tT X  sont ses orbites 

dans l'espace d'état et le portrait de phase composé de ces orbites. 

Définition I.2 [3,9] Une orbite commençant à 𝑥0 est un sous-ensemble ordonné de l'espace 

d'état X : 

 

Définition I.3 [2,3] Un point 0x X est appelé un équilibre (point fixe) si 0 0x x pour tout

t T . 

Définition I.4  [1,14] Un cycle est une orbite périodique, à savoir une orbite de non-équilibre 

0C  , telle que chaque point 0 0x C  satisfait 0

0 0

t T tx x 
  avec un certain 0 0T  , pour tout

t T . 

Le 0T minimal avec cette propriété est appelé la période du cycle 0C .  

Définition I.5 [3,14] Un cycle d'un système dynamique en temps continu, dans un voisinage 

duquel il n'y a pas d'autres cycles, est appelé cycle limite. 

Définition I.6 [3,4] Le portrait de phase d'un système dynamique est une partition de l'espace 

d'état en orbites. 

I.5 Ensembles invariants 

Définition I.7 [2-5] Un ensemble invariant d'un système dynamique {𝑇, 𝑋, 𝜑𝑡} est un sous-

ensemble 𝑆 ⊂ 𝑋 tel que 𝑥0 ∈ 𝑆 implique 𝜑𝑡𝑥0 ∈ 𝑆 pour tout 𝑡 ∈ 𝑇. 

 0 0 0( ) : ,         t tOr x x X x x pour tout t T tel que x soit défini    
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La définition signifie que 𝜑𝑡𝑆 ⊆ 𝑆 pour tout 𝑡 ∈ 𝑇.Clairement, un ensemble invariant S est 

constitué d'orbites du système dynamique. Toute orbite individuelle 𝑂𝑟(𝑥0) est évidemment 

un ensemble invariant.  

I.6 Points et ensembles limites 

Définition I.8 [3] (Points ω et α-limites des trajectoires) Un point x0∈RN est appelé point ω-

limite de x∈ R, noté ω(x(t)), s'il existe une suite {𝑡𝑖}, 𝑡𝑖 → +∞, telle que φ (ti, x) → x0. 

Les points α-limites sont définis de manière similaire en prenant une séquence {𝑡𝑖}, 𝑡𝑖 → −∞. 

Définition I.9 [3] (Ensembles ω et α-limites d'un flot) L'ensemble de tous les points ω-limites 

d'un flot ou d'une carte est appelé l'ensemble ω-limite. L'ensemble α-limite est défini de la 

même manière.  

I.7 Ensemble attractif  

Définition I.10 [2,10,11,14] (Ensemble attractif) Un ensemble invariant fermé 𝐵 ⊂ 𝑅𝑛est 

appelé un ensemble attractif s'il existe un voisinage U de B tel que : 

𝑓𝑙𝑜𝑡 ∶  ∀𝑡 ≥ 0 ,    𝜑(𝑡, 𝑈) ⊂ 𝑈  𝑒𝑡 ⋂ 𝜑(𝑡, 𝑈) = 𝐵(𝑡>0)

𝑐𝑎𝑟𝑡𝑒 ∶  ∀𝑛 ≥ 0 ,    𝑓𝑛(𝑈) ⊂ 𝑈  𝑒𝑡 ⋂ 𝑓𝑛(𝑈) = 𝐵(𝑛>0)
                                                      (I.2) 

Les attracteurs sous la forme de points d'équilibre, de cycles limites ou de tores à  

k-dimensions sont appelés simples ou réguliers ,figure I.1 a, b.  

Un attracteur étrange, figure I.1 c, est associé à un régime oscillatoire irrégulier, au sens de 

manque de périodicité, qui est similaire à bien des égards aux concepts de processus aléatoires 

stationnaires. Cependant, le terme « aléatoire » a un sens précis. Un mouvement aléatoire est 

imprévisible ou est prévisible avec une certaine probabilité.  

 

 

 

 

Figure I.1 Illustration du concept d’attracteur : (a) point fixe, (b) cycle limite et (c) étrange [9] 

I.8 Cartes de retour : Section de Poincaré 

Une carte de retour peut être écrite sous la forme [1,3] : 

x𝑛+1 = 𝑃(𝑥𝑛)                                                                                                                      (I.3) 
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Où 𝑥 ∈ 𝑅𝑛 est le vecteur d'état, n est une variable temporelle discrète et P(x) est une fonction 

vectorielle appelée fonction de retour. La fonction de retour définit explicitement l'opérateur 

d'évolution en un pas de temps (une itération) : 𝐻𝑛
1x = 𝑃(𝑥). Si le vecteur d'état x est donné à 

un instant n, l'état du système peut être trouvé à n'importe quel autre instant 𝑚 = 𝑛 + 𝑇 , 𝑇 > 0  

𝑥𝑛+1 = 𝐻𝑛
𝑇𝑥 = 𝑃(𝑇)(𝑥𝑛) = 𝑃(𝑃(… 𝑃(𝑥𝑛) … ))                                                                   (I.4) 

Une trajectoire de phase appartenant à un ensemble limite de système (I.3) peut ne comporter 

qu'un seul point x0 appelé point fixe. Il satisfait : 

𝑃(𝑥0) = 𝑥0                                                                                                                           (I.5) 

Si la trajectoire est fermée et constituée de T points 𝑥𝑖, 𝑖 = 1,2, … , 𝑇,tel que pour tout i : 

𝑃𝑇(𝑥𝑖) = 𝑥𝑖                                                                                                                           (I.6) 

L’ensemble des points xi est un cycle de période T ou simplement un T-cycle. Les trajectoires 

quasi-périodiques et chaotiques de la carte de retour sont représentées par des séquences de 

points non fermées qui ne reviennent jamais strictement à leurs positions précédentes. Pour 

passer d'un système flot à un système à temps discret, il faut introduire un plan d'intersection 

S (une hypersurface dans le cas multidimensionnel) tel que toutes les trajectoires le coupent 

strictement transversalement. Si l'on considère les points apparaissant lorsque les trajectoires 

coupent la surface S dans une direction, le flot génère une carte retour en S, également 

appelée carte de Poincaré, figure I.2. Le numéro d'ordre de l'intersection d'une trajectoire 

donnée avec la surface d'intersection est le temps discret n. Si l'évolution est périodique de 

période n, alors la section de Poincaré est constituée de n points se répétant indéfiniment dans 

le même ordre, figure I.3. Le nombre 𝑛 est déterminé par le nombre de fois que la trajectoire 

traverse la surface S dans une direction donnée. Si l'évolution est quasi-périodique, alors la 

séquence de points définit un cycle limite fermé, figure I.4. Si l'évolution est chaotique, alors 

la section de Poincaré est une collection de points qui montrent des motifs intéressants sans 

répétition apparente, figure I.5.  

 

 

 

 

 

Figure I.2 Construction de la surface d'intersection de Poincaré S [1] 

 



CHAPITRE  I 

27 
 

 

 

 

 

 

Figure I.3 Si l'évolution est de période 1, alors la section de Poincaré est à un point n= 1, si l'évolution 

est de période alors la section de Poincaré est à deux points n= 2, et ainsi de suite [14] 

 

 

 

 

 

Figure I.4 Si l'évolution du système dynamique est quasi-périodique, alors la section de 

Poincaré est une suite de points définissant un cycle limite fermé [39] 

 

 

 

 

 

Figure I.5 Si l'évolution du système dynamique est chaotique, la section de Poincaré est un 

ensemble de points qui montrent des motifs intéressants sans répétition apparente [8] 
 

Exemple I.1 

On considère le segment de ligne : 

𝑆 = {(𝑥, 𝑦) ∈ 𝑅2:  0 ≤ 𝑥 ≤ 1 , 𝑦 = 0}                                                                                   (I.7) 

Soit le système dynamique suivant : 

{
𝑥̇ = −𝑦 + 𝑥(1 − √𝑥2 + 𝑦2)

𝑦̇ = 𝑥 + 𝑦(1 − √𝑥2 + 𝑦2)
                                                                                                (I.8) 

Qui peut se mettre sous la forme polaire, le système (I.8) devient : 
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{𝑟̇ = −𝑟2

𝜃̇ = 1
                                                                                                                                (I.9) 

Les solutions sont données par : 

{
𝑟(𝑡) =

1

1+𝑡

𝜃(𝑡) = 𝑡
                                                                                                                          (I.10) 

Les trajectoires circulent autour de l’origine avec une période de 2𝜋, en substituant 𝑡, le flot 

est défini par : 

𝑟(𝑡) =
1

1+𝜃(𝑡)
                                                                                                                                     (I.11) 

Le flot est dans le sens inverse des aiguilles d’une montre, et les retours successifs se 

produisent lorsque 𝜃 = 2𝜋, 4𝜋, … . Une carte définissant ces points est donnée par : 

𝑟𝑛 =
1

1+2𝜋𝑛
                                                                                                                            (I.12) 

Sur S, où  𝑛 = 1,2, … 𝑐𝑜𝑚𝑚𝑒 𝑛 → ∞ , la suite de points se déplace vers le point d’équilibre à 

l’origine comme prévu, alors : 

𝑟𝑛+1 =
1

1+2𝜋(𝑛+1)
                                                                                                                              (I.13) 

Par conséquent, une application de retour de Poincaré 𝑃 peut être exprimée comme : 

𝑟𝑛+1 = 𝑃(𝑟𝑛) =
𝑟𝑛

1+2𝜋𝑟𝑛
                                                                                                                    (I.14) 

Les cinq premiers retours sur le segment de ligne S se produisent aux points : 

𝑟0 = 1 ; 𝑟1 = 0.13730 ; 𝑟2 = 0.07371 ; 𝑟3 = 0.05038 ;  𝑟4 = 0.03827 ; 𝑟5 = 0.03085 . 
 

I.9 Stabilité des systèmes dynamiques 

La stabilité a été considérée par beaucoup comme un problème fascinant et difficile de la 

culture humaine. Les problèmes de stabilité sont présents dans toutes nos vies. L'acte de se 

tenir debout est un exemple de maintien de la stabilité que nous apprenons à contrôler dès le 

plus jeune âge. La stabilité est présente partout et est un sujet fondamental qui imprègne 

l'ingénierie et les sciences. La stabilité est un sujet très vaste et le concept de stabilité peut être 

formulé de diverses manières en fonction de l'utilisation prévue de l'analyse et de la 

conception de la stabilité. De nombreux systèmes physiques et d'ingénierie non linéaires sont 

conçus pour fonctionner à un état d'équilibre (c'est-à-dire un point d'équilibre). Une exigence 

primordiale pour le bon fonctionnement de ces systèmes est de maintenir la stabilité de cet 

état d'équilibre. La stabilité nécessite la robustesse du point d'équilibre aux petites 

perturbations, c'est-à-dire que l'état du système revient à l'état d'équilibre après de petites 

perturbations [4,15,16].  
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Étant donné que la plupart des systèmes physiques et d'ingénierie ne sont pas globalement 

stables, les états d'équilibre ne peuvent être restaurés que sous une quantité (ou taille) limitée 

de perturbation [1,17,18].  

I.9.1 Stabilité des trajectoires 

Soit un système dynamique autonome décrit par le système d'équations différentielles 

ordinaires : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥); 𝑥 ∈ 𝑅𝑛                                                                                                                 (I.15) 

Soit 𝑥̅ une solution quelconque de (I.15). Alors, grosso modo, 𝑥̅ est stable si les solutions 

commençant proche de 𝑥̅ à un instant donné restent proches de 𝑥̅ pour tous les instants 

ultérieurs. Il est asymptotiquement stable si les solutions proches non seulement restent 

proches, mais convergent également vers 𝑥̅ lorsque 𝑡 → ∞. 

Définition I.11 (Stabilité au sens de Liapounov) [13] 𝑥̅ est dit stable (ou stable de Liapounov) 

si pour tout 𝜀 > 0 il existe 𝛿 = 𝛿(𝜀) > 0 tel que, pour toute autre solution, y(t), de (I.15) 

satisfaisant ‖𝑥̅(𝑡0) − 𝑦(𝑡0)‖ < 𝛿 (où  ‖. ‖est une norme sur 𝑅𝑛 ,la notation δ (ε) indique que 

δ dépend du choix de ε),alors ‖𝑥̅(𝑡) − 𝑦(𝑡)‖ < 𝜀 pour 𝑡 > 𝑡0 , 𝑡0 ∈ 𝑅.  

Le concept de stabilité (Liapounov) est illustré à la figure I.6 a. Un point d'équilibre est stable 

si les trajectoires proches restent proches. Dans de nombreuses applications, l'exigence de 

"trajectoires proches restant proches" n'est pas suffisante, au lieu de cela, l'exigence devient 

les trajectoires proches restent à proximité et convergent toutes vers le point d'équilibre. Dans 

cette situation, le concept de stabilité (Liapounov) peut être affiné dans le concept de stabilité 

asymptotique tel que défini ci-après. 

Définition I.12 (Stabilité asymptotique) [1,4,15,18] 𝑥̅ est dit asymptotiquement stable s'il est 

stable de Liapounov et pour toute autre solution, y(t), de (I.15), il existe une constante b > 0 

telle que, si,‖𝑥̅(𝑡0) − 𝑦(𝑡0)‖ < 𝑏  alors lim
𝑡→∞

‖𝑥̅(𝑡) − 𝑦(𝑡)‖ = 0.   

Le concept de stabilité asymptotique est illustré à la figure I.6 b. Un point d'équilibre est 

asymptotiquement stable s'il est le puits de trajectoires voisines. Un point d'équilibre 

asymptotiquement stable a également été appelé un puits dans la littérature classique des 

systèmes dynamiques non linéaires.  
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Figure I.6 a : Stabilité de Liapounov, b : Stabilité asymptotique [1] 

 

I.9.2 Point d'équilibre hyperbolique 

Définition I.14 [4,5] Soit 𝑥 = 𝑥̅ un point fixe de 𝑥̇ = 𝑓(𝑥), 𝑥 ∈ 𝑅𝑛. Alors 𝑥̅ est appelé un 

point fixe hyperbolique si aucune des valeurs propres de 𝐷𝑓(𝑥̅) n'a de partie réelle nulle. 

I.9.3 Analyse linéaire de la stabilité 

Considérons un système dynamique donné par une équation différentielle vectorielle de la 

forme : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥)                                                                                                                              (I.16) 

Où 
nx R . Les solutions de (I.16) peuvent inclure des points d'équilibre et des orbites 

périodiques, quasi-périodiques et chaotiques. Nous introduisons un vecteur de perturbation 

𝑦 = 𝑥(𝑡) − 𝑥̅(𝑡), en supposant que sa longueur y est petite. Pour y nous pouvons écrire : 

𝑦̇ = 𝑓(𝑥̅ + 𝑦) − 𝑓(𝑥̅)                                                                                                           (I.17) 

Notre tâche est d'étudier l'évolution temporelle de la petite perturbation y(t). Nous 

développons la fonction f dans une série de Taylor au voisinage de 𝑥̅: 

𝑓(𝑥̅ + 𝑦) =
𝑑𝑓

𝑑𝑥
|

𝑥=𝑥̅
𝑦(𝑡) +

1

2

𝑑2𝑓

𝑑𝑥2
|

𝑥=𝑥̅
𝑦2(𝑡) + ⋯                                                                  (I.18) 

Nous réécrivons maintenant (I.16) pour la perturbation y(t) en utilisant (I.18), d'où : 

𝑦(𝑡) =
𝑑𝑓

𝑑𝑥
|

𝑥=𝑥̅
𝑦(𝑡) + Փ(𝑦)                                                                                                 (I.19) 

Avec  

Փ(𝑦) =
1

2

𝑑2𝑓

𝑑𝑥2
|

𝑥=𝑥̅
𝑦2(𝑡) + ⋯                                                                                               (I.20) 

Les termes en Φ(y) incluent tous les termes allant comme 𝑦𝑛  (𝑛 ≥ 2), c'est-à-dire qu'ils 

représentent tous les composants non linéaires. Par définition, la variable y(t) est un petit écart 
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par rapport à une solution particulière. Par conséquent, les termes non linéaires de (I.19) 

peuvent être négligés en première approximation. L'évolution de la petite perturbation peut 

donc être décrite par l'équation linéaire : 

𝑦̇ = 𝐴(𝑡)𝑦                                                                                                                            (I.21) 

Où A(t) est la matrice jacobienne de f avec des éléments : 

𝑎𝑗𝑘(𝑡) =
𝜕𝑓𝑗

𝜕𝑥𝑘
|

𝑥=𝑥̅
;    𝑗, 𝑘 = 1,2, … 𝑁                                                                                     (I.22) 

Appelés matrice de linéarisation du système au voisinage de la solution 𝑥̅, et fj sont les 

composantes de la fonction vectorielle f. Comme les éléments de la matrice A dépendent d'un 

point de la trajectoire étudiée, ils varient généralement dans le temps. La matrice est 

caractérisée par des valeurs propres si(t) qui dépendent également du temps. Les valeurs 

propres sont les racines de l'équation caractéristique [1] : 

  2det ( ) ( ) det( ) 0A t sI s tr A s A                                                                                  (I.23) 

Où I est la matrice unitaire. Les N valeurs propres sont associés à N vecteurs propres 

linéairement indépendants ei(t) qui changent de direction au fur et à mesure que l'on se 

déplace le long de la trajectoire 𝑥̅. Ces vecteurs propres satisfont : 

( ) ( ) ( ) ( ),  1,2,...,i i iA t e t s t e t i N                                                                                       (I.24) 

L'augmentation ou la diminution de la perturbation y(t) est déterminée par le signe de la partie 

réelle de si. Au fur et à mesure que l'on se déplace le long de la trajectoire 𝑥̅, il se peut que la 

perturbation augmente en certains points de la trajectoire donnée et diminues en d'autres.  

Le problème est de spécifier les caractéristiques du comportement de perturbation qui le 

définiraient dans son ensemble le long de la trajectoire donnée, et l'outil pertinent pour cela 

est l'exposant caractéristique de Liapounov.  

Selon le théorème de Liapounov, si la matrice A est bornée, alors pour chaque solution non 

triviale y(t) du système (I.21), il existe un exposant caractéristique de Liapounov fini, c'est-à-

dire le nombre réel défini par [1,13,20,21] : 

 
1

( ) ( )sup limy t y t
t

t

 



                                                                                                     (I.25) 

Les solutions linéairement indépendantes sont caractérisées, en général, par différents 

exposants de Liapounov. Pour N solutions linéairement indépendantes yi(t), i=1, 2, …, N 
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constituant une matrice fondamentale de solutions Y du système (I.21), il existe N exposants 

caractéristiques de Liapounov : 

1
ln ( ) ,     1, 2,...,sup lim

i

i y t i N

t
t

  



                                                                               (I.26) 

Disposés par ordre décroissant, les nombres réels λ1,λ2, …,λN forment le spectre des exposants 

caractéristiques de Liapounov (spectre LCE). λ1 est appelé l'exposant maximal de Liapounov.  

Chaque exposant du spectre LCE détermine le taux de contraction exponentielle ou 

d'étirement d'une composante de perturbation dans la direction d'un vecteur propre pertinent 

de la matrice fondamentale Y, en moyenne, le long de la trajectoire. 

Si la trajectoire 𝑥̅(𝑡)est stable selon Liapounov, alors une perturbation initiale arbitraire y(t0) 

ne croît pas, en moyenne, le long de la trajectoire. Une condition nécessaire et suffisante pour 

cela est que le spectre LCE ne contienne pas d'exposants positifs.  

I.9.4 Stabilité d’un point fixe 

Si la solution particulière 𝑥̅ d'un système (I.16) est un point d'équilibre, c'est-à-dire  

𝑓(𝑥̅) = 0, la matrice de linéarisation A est considérée en un seul point de l'espace des phases, 

donc c'est une matrice avec des éléments constants aij. Les vecteurs propres et les valeurs 

propres de la matrice A sont constants dans le temps et les exposants de Liapounov coïncident 

avec les parties réelles des valeurs propres, c'est-à-dire Rei is  . 

La signature du spectre LCE indique si l'équilibre est stable ou non. Pour analyser le 

comportement des trajectoires de phase dans un voisinage local d'un équilibre, il faut 

également connaître les parties imaginaires des valeurs propres de la matrice de linéarisation. 

Dans un plan de phase, N=2, l'équilibre est caractérisé par les deux valeurs propres de la 

matrice A, à savoir s1 et s2. Les cas suivants peuvent être réalisés dans le plan de phase : 

1. s1 et s2 sont des nombres réels négatifs, auquel cas l'équilibre est un nœud stable. 

2. s1 et s2 sont des nombres positifs réels, auquel cas l'équilibre est un nœud instable. 

3. s1 et s2 sont des nombres réels mais avec des signes différents, auquel cas l'équilibre 

est une selle. 

4. s1 et s2 sont des conjugués complexes avec 1,2Re 0s   et l'équilibre est un foyer stable. 

5. s1 et s2 sont des conjugués complexes avec 1,2Re 0s   et l'équilibre est un foyer instable. 

6. s1 et s2 sont purement imaginaires, on peut donc écrire 1,2s i  , auquel cas 

l'équilibre est un centre. 
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La figure I.7 montre les équilibres réalisés dans le plan pour différentes valeurs du 

déterminant et trace de la matrice A, c'est-à-dire 1 2det A s s  et 
1 2TrA s s  . 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure I.7 : Allure des différentes solutions d'équilibre pour les systèmes bidimensionnels [7] 

Pour identifier à quel type d'ensemble limite correspond l'équilibre, il suffit de connaître les 

exposants de Liapounov. L'équilibre est considéré comme attracteur s'il est asymptotiquement 

stable dans toutes les directions et que son spectre LCE se compose uniquement d'exposants 

négatifs (nœud stable et foyer stable). Si l'équilibre est instable dans toutes les directions, c'est 

un répulsif (nœud instable et foyer instable). Si le spectre LCE comprend à la fois des 

exposants positifs et négatifs, l'équilibre est de type selle [1,20,21]. 

I.9.5 Stabilité des solutions périodiques 

Toute solution périodique (orbite périodique) 𝑥̅(𝑡) du système (I.16) satisfait à la condition 

𝑥̅(𝑡) = 𝑥̅(𝑡 + 𝑇)                                                                                                                   (I.27) 

Où T est la période de la solution.  

La matrice de linéarisation A(t) calculée aux points de la trajectoire correspondant à la 

solution périodique 𝑥̅(𝑡) est également périodique : 

( ) ( )A t A t T                                                                                                                        (I.28) 

Dans ce cas, (I.28) pour les perturbations est linéaire avec des coefficients périodiques. La 

stabilité d'une solution périodique peut être estimée une fois que l'on sait comment une petite 

perturbation y(t0) évolue sur la période T.  
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Son évolution peut être représentée par : 

0 0( ) ( )Ty t T M y t                                                                                                                (I.29) 

Où MT est la matrice de monodromie. C'est indépendant du temps.  

Les valeurs propres de la matrice de monodromie, c'est-à-dire les racines de l'équation 

caractéristique 

det( ) 0TM I                                                                                                                   (I.30) 

Sont appelés multiplicateurs de la solution périodique 𝑥̅(𝑡) et définissent sa stabilité. Une 

exigence nécessaire et suffisante pour que la solution périodique 𝑥̅(𝑡) soit stable selon 

Liapounov est que ses multiplicateurs doivent satisfaire 1 , 1,2,...i i N   .  

Les multiplicateurs obéissent aux relations : 

1 1

    et     det
NN

i T i T

i i

Tr M M 
 

                                                                                    (I.31) 

Ils sont liés aux exposants de Liapounov de la solution périodique par : 

1
lni i

T
                                                                                                                          (I.32) 

L'un des exposants du spectre LCE d'un cycle limite est toujours nul et correspond à un 

multiplicateur d'unité. Le cycle limite est un attracteur si tous les autres exposants sont 

négatifs. Si le spectre LCE comprend des exposants de signe différent, le cycle limite est une 

selle. Si les autres exposants satisfont 0i  , alors le cycle limite est absolument instable (un 

répulsif). 

I.9.6 Théorie de la fonction de Liapounov 

L'un des développements les plus importants de la théorie de la stabilité est la théorie de la 

fonction de Liapounov [13]. Les théorèmes de stabilité de Liapounov donnent des conditions 

suffisantes pour la stabilité de Liapounov et la stabilité asymptotique. La caractéristique 

intéressante de la théorie de la fonction de Liapounov est qu'elle dérive les propriétés de 

stabilité du point d'équilibre sans résoudre les équations différentielles ordinaires. C’est 

l’esprit de Liapounov. Dans cette section, nous présentons un théorème fondamental de la 

fonction de Liapounov. Nous notons la notation suivante comme la dérivée temporelle d'une 

fonction 𝑉(𝑥), prise le long de la trajectoire du système :  

𝑉̇(𝑥(𝑡)) =
𝜕𝑉(𝑥(𝑡))𝑇

𝜕𝑥
∙ 𝑥̇(𝑡) =

𝜕𝑉(𝑥(𝑡))
𝑇

𝜕𝑥
. 𝑓(𝑥(𝑡))                                                                  (I.33) 
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Soit 𝑥̅ un point d'équilibre de 𝑥̇ = 𝑓(𝑥), où 𝑓: 𝑅𝑛 → 𝑅𝑛. Soit 𝑉: 𝑈 → 𝑅 une fonction continue 

définie sur un voisinage U de x, différentiable sur U, telle que : 

a) 𝑉(𝑥̅) = 0 et 𝑉(𝑥) > 0 si 𝑥 ≠ 𝑥̅ , et 𝑥 ∈ 𝑈 

b) 𝑉̇(𝑥) ≤ 0 𝑑𝑎𝑛𝑠 𝑈 − 𝑥̅ , Alors 𝑥̅ est stable. De plus, si aussi 

c) 𝑉̇(𝑥) < 0 𝑑𝑎𝑛𝑠 𝑈 − 𝑥̅ , alors 𝑥̅ est asymptotiquement stable. 

Remarques : 

1) La théorie de la fonction de Liapounov affirme non seulement la propriété de stabilité 

du point d'équilibre (un résultat local) mais aussi qu'il n'existe pas de cycle limite 

(comportement d'oscillation) ou de comportement compliqué borné tel qu'une 

trajectoire presque périodique, un mouvement chaotique, etc. dans le sous-ensemble 

de l'espace d'état où existe une fonction de Liapounov. 

2) De nombreuses fonctions de Liapounov peuvent exister pour le même système non 

linéaire. Par exemple, si V est une fonction de Liapounov pour un système, il en va de 

même pour 𝑉1 = 𝑝𝑉𝛼 , où 𝑝 > 0 , 𝛼 > 1. De plus, des choix spécifiques de fonctions 

de Liapounov peuvent donner des résultats plus précis que d'autres. 

Il n'existe aucun moyen systématique de construire des fonctions de Liapounov pour les 

systèmes non linéaires généraux. C'est un inconvénient fondamental de la méthode directe de 

Liapounov. Par conséquent, face à des systèmes dynamiques non linéaires spécifiques, il faut 

souvent utiliser l'expérience, l'intuition, les essais et erreurs et les connaissances physiques 

pour rechercher une fonction de Liapounov appropriée. 

Exemple I.2 (fonction de Liapounov) 

Considérons l'oscillateur non linéaire : 

𝑥̈ + 𝑐𝑥̇ + 𝑎𝑥 + 𝑏𝑥3 = 0                                                                                                       (I.34) 

Où a, b et c sont des constantes positives.  

En posant 𝑦 = 𝑥̇ , donc 𝑦̇  =  𝑥̈ donnant : 

{
𝑥̇ = 𝑦 

𝑦̇ = −𝑐𝑦 − 𝑎𝑥 − 𝑏𝑥2                                                                                                         (I.35) 

Puisque a et b sont des constantes positives, le seul point stationnaire de ce système est 

(𝑥, 𝑦) = (0,0) donc nous voulons maintenant trouver une fonction de Liapounov pour 

l'origine.  
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Soit la fonction de la forme [1] : 

𝑉(𝑥, 𝑦) = 𝛼𝑥2 + 𝛽𝑥4 + 𝛾𝑦2                                                                                               (I.36) 

Pour les constantes positives 𝛼, 𝛽 𝑒𝑡 𝛾 . Il est évident que 𝑉(𝑥, 𝑦) > 0 pour (𝑥, 𝑦) ≠ (0,0) et   

𝑉(0,0) = 0 . Essayons maintenant de choisir les constantes 𝛼, 𝛽 𝑒𝑡 𝛾 telles que 𝑉̇(𝑥, 𝑦) soit 

non positif sur un voisinage (à déterminer) de (0,0). La différenciation de V par rapport au 

temps donne : 

𝑉̇(𝑥, 𝑦) = (2𝛼𝑥 + 4𝛽𝑥3)𝑥̇ + 2𝛾𝑦𝑦̇                                                                                     (I.37) 

et en remplaçant 𝑥̇ et 𝑦̇ par (I.35) on trouve : 

𝑉̇(𝑥, 𝑦) = (2𝛼𝑥 + 4𝛽𝑥3)𝑦 + 2𝛾𝑦(−𝑐𝑦 − 𝑎𝑥 − 𝑏𝑥3)                                                        (I.38) 

Ou       𝑉̇(𝑥, 𝑦) = (2𝛼 − 2𝛾𝑎)𝑥𝑦 + (4𝛽 − 2𝛾𝑏)𝑥3𝑦 − 2𝛾𝑐𝑦2                                           (I.39) 

Puisque 𝛾 et 𝑐 sont tous deux positifs, le dernier terme est certainement non positif, mais les 

deux premiers termes sont plus difficiles. Cependant, nous sommes libres de choisir 𝛼, 𝛽 𝑒𝑡 𝛾 

à condition qu'ils soient positifs, donc en fixant :  

𝛾 =
𝛼

𝑎
 𝑒𝑡 𝛽 =

𝛾𝑏

2
=

𝛼𝑏

2𝑎
                                                                                                          (I.40) 

Les termes du problème disparaissent en laissant : 

𝑉̇(𝑥, 𝑦) = −2𝛾𝑐𝑦2 ≤ 0                                                                                                        (I.41) 

Ainsi 𝑉(𝑥, 𝑦) est une fonction de Liapounov sur tout sous-ensemble ouvert borné de 𝑅2 qui 

contient (0,0), et (0,0) est stable de Liapounov. 

I.10 Conclusion  

Dans ce chapitre, nous avons donné une définition générale d'un système dynamique spécifiés 

par des équations différentielles ordinaires. Nous avons établi que le comportement de tels 

systèmes dynamiques se divise en quatre types de régime stationnaire : un état d'équilibre, un 

mouvement périodique, un mouvement quasi-périodique et un mouvement chaotique. Ces 

types de solution correspondent à des attracteurs sous la forme d'un point d'équilibre stable, 

d'un cycle limite, d'un attracteur quasi-périodique (un tore k-dimensionnel) et d'un attracteur 

chaotique ou étrange. Nous avons également donné une description brève et simplifiée des 

idées et méthodes de base de la théorie de la stabilité. L'accent a été mis principalement sur 

l'analyse linéaire de la stabilité des trajectoires. La théorie de la stabilité est essentielle pour la 

dynamique non linéaire. En étudiant la stabilité des trajectoires, on peut déterminer le 

caractère des ensembles limites du système et obtenir un portrait de phase qualitatif. 
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CHAPITRE II 
 

État de l'art sur les bifurcations et le chaos dans les 

systèmes dynamiques 

 

 

Le présent chapitre constitue une porte d'entrée essentielle vers la compréhension des 

bifurcations et du chaos au sein des systèmes dynamiques. Ces concepts fondamentaux 

joueront un rôle central dans notre exploration approfondie au cours du chapitre 4. Nous 

débuterons par une introduction soigneusement élaborée pour asseoir les bases de ces notions, 

lesquelles se révéleront cruciales dans l'analyse et la compréhension des comportements 

complexes des systèmes dynamiques étudiés. 
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II.1 Introduction  

En 1885, Poincaré a introduit le terme bifurcation pour désigner un changement qualitatif 

dans la structure topologique du portrait de phase d'un système dynamique, provoqué par la 

variation douce de la valeur d'un paramètre [22-25]. Un changement qualitatif dans le portrait 

de phase peut impliquer un changement qualitatif dans le comportement asymptotique du 

système. La valeur du paramètre à ce changement est appelée valeur de bifurcation ou valeur 

critique du paramètre de bifurcation. De manière simpliste, la codimension d'une bifurcation 

peut être considérée comme le nombre de paramètres dont il faut faire varier les valeurs pour 

provoquer une telle bifurcation [3,9,26]. Par changement qualitatif de portrait de phase, on 

entend des changements structurels profonds, consistant en l'apparition et la disparition 

d'ensembles limites ainsi que des changements dans la stabilité des trajectoires appartenant à 

ces ensembles limites [1,3,27-29]. Par exemple, s'il existe un point d'équilibre stable dans 

l'espace des phases du système et qu'il devient instable lorsqu'un ou plusieurs paramètres de 

contrôle sont modifiés, alors le comportement de toutes les trajectoires de phase de la région 

d'attraction de l'équilibre change fondamentalement. Ils seront maintenant attirés par un autre 

attracteur, c'est-à-dire qu'une bifurcation se produit dans le système. La bifurcation et le chaos 

sont des caractéristiques communes des processus naturels et technologiques [31]. La théorie 

du chaos est les principes et les opérations mathématiques qui sous-tendent le chaos [2,9,32].  

Le chaos en un terme simple fait référence à tout état de confusion ou de désordre qui montre 

l'absence d'une sorte d'ordre particulier. Le terme chaos tel qu'il est utilisé ici fait référence au 

comportement apparemment imprévisible présenté par les modèles déterministes [33-35].  Au 

fil des ans, les preuves physiques de l'imprévisibilité et des occurrences de phénomènes 

chaotiques se sont lentement et timidement accumulées. Ils sont restés sans explication 

jusqu'en 1963, lorsque Lorenz, un météorologue, a présenté un exemple concret d'un système 

de faible dimension qui présentait un comportement complexe et imprévisible [36]. La 

publication de cet exemple a déclenché une avalanche d'articles rapportant d'autres preuves de 

phénomènes imprévisibles et chaotiques dans divers systèmes physiques. Mère Nature, avec 

sa complexité et ses liens à plusieurs niveaux, a fourni une abondance d'exemples. De manière 

surprenante, il a également été montré que des systèmes déterministes simples, avec 

seulement quelques éléments, pouvaient également générer un comportement chaotique. Un 

paradoxe apparent selon lequel le chaos est déterministe, généré par des règles fixes qui 

n'impliquent aucun élément de hasard, a créé un nouveau paradigme dans la modélisation 

scientifique. La compréhension du chaos a évolué à partir de deux sources [29,31,33,35]. La 
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première source est une présentation géométrique du mouvement sous la forme d'une 

cartographie des points de l'espace d'état sur une surface décrite par les intégrales du 

mouvement. Une augmentation des irrégularités dans la topologie de surface conduit à une 

plus grande sensibilité du mouvement aux conditions initiales, et éventuellement, au chaos. 

Une nouvelle branche de la géométrie, à savoir la géométrie fractale, fournit la deuxième 

source de la science du chaos. La géométrie fractale tente de trouver des répétitions régulières 

dans des changements apparemment chaotiques de formes géométriques irrégulières. La 

combinaison de ces deux sources et de ces deux voies de développement a contribué à la 

science du chaos. La mécanique du chaos, une partie de la théorie du chaos, qui étudie le 

mouvement chaotique dans les systèmes mécaniques. Au cours des deux dernières décennies, 

plusieurs chercheurs se sont penchés sur l'exploration du mouvement chaotique au sein de 

systèmes mécaniques déterministes, dont certains sont référencés dans [37-44]. La condition 

préalable au mouvement chaotique déterministe est associée à la non-linéarité du système et à 

sa grande sensibilité à l'excitation externe déterministe. Les réponses du système peuvent 

subir des changements presque instantanés, tandis que certains paramètres du système varient 

lentement en valeur. Dans les équations différentielles modélisant le système physique, une 

condition initiale (déplacement ou vitesse) représente l'un de ces paramètres à variation lente 

conduisant à des changements brusques dans les réponses du système. Il est devenu connu 

sous le nom d'effet papillon, tel que décrit par Lorenz en 1963. Un autre paramètre variant 

lentement, conduisant à des bandes alternées de réponses chaotiques et ordonnées, peut-être la 

fréquence d'excitation externe. La caractérisation des attracteurs chaotiques par des exposants 

de Liapounov positifs et des dimensions fractales s'accorde avec le fait que les plus grands 

exposants de Liapounov fournissent la meilleure mesure du Chaos dans n'importe quel 

système dynamique [1,31,45,46].  

II.2 Théorème des fonctions implicites 

Soit 𝛺 un ensemble ouvert non vide dans 𝑅𝑛 × 𝑅 et 𝐹: 𝛺 → 𝑅 être différentiable, avec 

(𝑥1, … , 𝑥𝑛) ∈ 𝑅𝑛 , 𝑦 ∈ 𝑅 et  
𝜕𝐹

𝜕𝑦
≠ 0  , et (𝑎, 𝑏) un point de 𝛺 tel que 𝐹(𝑎, 𝑏) = 0. Alors, il 

existe un ouvert 𝑋 × 𝑌 , compris dans 𝛺 et contenant le point (𝑎, 𝑏), qui vérifie ce qui suit : 

 Il existe une unique fonction 𝑔 ∶ 𝑋 → 𝑌 qui vérifie 𝐹(𝑥, 𝑔(𝑥)) = 0, pour tout 𝑥 dans 

𝑋. 

 On a 𝑔(𝑎) = 𝑏. La fonction 𝑔 ∶ 𝑋 → 𝑌 est différentiable et satisfait 
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𝜕𝑔

𝜕𝑥𝑗

(𝑥) = −

𝜕𝐹

𝜕𝑥𝑗
(𝑥, 𝑔(𝑥))

𝜕𝐹

𝜕𝑦
(𝑥, 𝑔(𝑥))

 , pour tout 𝑥 dans 𝑋, 𝑜ù 𝑗 = 1, … , 𝑛 

De plus, si ∇𝐹(𝑥, 𝑦) est continue en (𝑎, 𝑏) alors ∇𝑔(𝑥) est continue en 𝑥 =  𝑎. 

II.3 Point d'équilibre non hyperbolique 

Si au moins une valeur propre de la matrice jacobienne est nulle ou a une partie réelle nulle, 

alors l'équilibre est dit non hyperbolique [3,5]. Les équilibres non hyperboliques ne sont pas 

robustes (c'est-à-dire que le système n'est pas structurellement stable). De petites perturbations 

peuvent entraîner une bifurcation locale d'un équilibre non hyperbolique, c'est-à-dire qu'il 

peut modifier la stabilité, disparaître ou se scinder en plusieurs équilibres.  

II.4 Bifurcation des points fixes des champs vectoriels 

Pour poursuivre notre discussion et illustrer différents phénomènes de bifurcation, nous 

paramétrons maintenant le système dynamique non linéaire (I.15), en y incluant un paramètre 

réel μ, de telle manière 𝑥̇ = 𝑓(𝑥, 𝜇). 

Soit le champ vectoriel paramétré par :  

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, 𝜇), 𝑥 ∈ 𝑅𝑛, 𝜇 ∈ 𝑅𝑝                                                                                                 (II.1) 

Où f est une fonction 𝐶𝑟sur un ensemble ouvert dans  𝑅𝑛 × 𝑅𝑝. Supposons que (II.1) ait un 

point fixe en (𝑥, 𝜇) = (𝑥0, 𝜇0) , c'est-à-dire : 

𝑓(𝑥0, 𝜇0) = 0                                                                                                                        (II.2) 

la première étape à franchir est d'examiner le champ vectoriel linéaire obtenu en linéarisant 

(II.1) autour du point fixe (𝑥, 𝜇) = (𝑥0, 𝜇0) . Ce champ vectoriel linéaire est donné par : 

𝑦̇ = 𝐷𝑥𝑓(𝑥0, 𝜇0)𝑦, 𝑦 ∈ 𝑅𝑛                                                                                                   (II.3) 

Lorsque le point fixe (𝑥0, 𝜇0) de (II.1) n'est pas hyperbolique, c'est-à-dire lorsque 𝐷𝑥𝑓(𝑥0, 𝜇0) 

a des valeurs propres sur l'axe imaginaire. Dans ce cas, pour 𝜇 très proche de 𝜇0 (et pour x 

proche de x0), un comportement dynamique radicalement nouveau peut apparaître. Par 

exemple, des points fixes peuvent être créés ou détruits et un comportement dépendant du 

temps tel qu'une dynamique périodique, quasi-périodique ou même chaotique peut être créé 

[1,3,5,25]. Nous commencerons notre étude en considérant la façon la plus simple dont 

𝐷𝑥𝑓(𝑥0, 𝜇0) peut-être non hyperbolique. C'est le cas où 𝐷𝑥𝑓(𝑥0, 𝜇0) a une seule valeur propre 

nulle avec les valeurs propres restantes ayant des parties réelles non nulles . 

Alors la structure de l'orbite près de (𝑥0, 𝜇0) est déterminé comme suit : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α), 𝑥 ∈ 𝑅𝑛, α ∈ 𝑅𝑝                                                                                                 (II.4) 
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où α = 𝜇 − 𝜇0 . De plus, nous savons que (II.4) doit satisfaire  

𝑓(0,0) = 0                                                                                                                            (II.5) 

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0                                                                                                                          (II.6) 

L'équation (II.5) est simplement la condition de point fixe et (II.6) est la condition de valeur 

propre nulle.  

Définition II.1 (Bifurcation d'un point fixe) [3,5,25,30,47] Un point fixe (𝑥, 𝛼) = (0, 0) 

d'une famille à un paramètre de champs de vecteurs unidimensionnels est dit subir une 

bifurcation à 𝛼 = 0 si le flot pour α proche de zéro et x proche de zéro n'est pas 

qualitativement le même que le flot proche de 𝑥 = 0 à 𝛼 =  0.  

Commençons par étudier quelques exemples précis. Dans ces exemples, nous supposerons 

que α ∈ R1 

II.4.1 Bifurcation selle-nœud  

Soit le champ vectoriel paramétré [5,25,48,49] : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α) = 𝛼 − 𝑥2, 𝑥 ∈ 𝑅1, α ∈ 𝑅1                                                                                 (II.7) 

On a  

𝑓(0,0) = 0                                                                                                                            (II.8) 

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0                                                                                                                          (II.9) 

L'ensemble de tous les points fixes de (II.7) est donné par : 

𝑥2 = 𝛼                                                                                                                                (II.10) 

Cela représente une parabole dans le plan α-x comme le montre la figure II.1. 

 

 

 

 

 

Figure II.1 : Bifurcation selle-nœud [3] 

Dans la figure, les flèches le long des lignes verticales représentent le flot généré par (II.7) le 

long de la direction x. Ainsi, pour α < 0, (II.7) n'a pas de points fixes. D'autre part, il a un 

équilibre x1 = 0 en α0 = 0, et une courbe d'équilibre 𝑥2 = 𝛼 en 𝛼 ≥ 0, où 𝑥2 = √𝛼  est stable 

et 𝑥3 = −√𝛼 est instable pour 𝛼 > 𝛼0 = 0 .  
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Nous appelons  (𝑥, α) = (0,0) un point de bifurcation et la valeur du paramètre α0=0 une 

valeur de bifurcation. La figure II.1 est appelée diagramme de bifurcation, les courbes pleines 

de la parabole sont utilisées pour indiquer les équilibres stables et les courbes en pointillés, 

pour les instables. Nous voulons maintenant dériver les conditions sous lesquelles une famille 

générale à un paramètre de champs de vecteurs unidimensionnels subira une bifurcation de 

selle-nœud. Ces conditions feront intervenir des dérivées du champ vectoriel évalué au point 

de bifurcation et sont obtenues par une considération de la géométrie de la courbe des points 

fixes dans le plan µ-x au voisinage du point de bifurcation. Dans ce type de bifurcation, une 

courbe unique de points fixes, paramétrée par x, est passée par (x, α) = (0, 0). On note la 

courbe des points fixes par µ(x). La courbe des points fixes satisfait deux propriétés : 

1. Elle était tangente à la droite α = 0 en x = 0, c'est-à-dire : 

𝜕𝛼

𝜕𝑥
(0) = 0                                                                                                                 (II.11) 

2.  Il se trouve entièrement d'un côté de α = 0. Localement, cela sera satisfait si nous 

avons : 

𝜕2𝛼

𝜕𝑥2
(0) ≠ 0                                                                                                                (II.12) 

Considérons maintenant une famille générale à un paramètre de champs vectoriels 

unidimensionnels : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α), 𝑥 ∈ 𝑅1, α ∈ 𝑅1                                                                                                (II.13) 

Supposons que (II.13) a un point fixe à (x, α) = (0,0), c'est-à-dire : 

𝑓(0,0) = 0                                                                                                                          (II.14) 

De plus, supposons que le point fixe ne soit pas hyperbolique, c'est-à-dire : 

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0                                                                                                                     (II.15) 

Maintenant, si nous avons : 

𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0) ≠ 0                                                                                                                     (II.16) 

Alors, par le théorème de la fonction implicite, il existe une fonction unique : 

𝛼 = 𝛼(𝑥) , 𝛼(0) = 0                                                                                                           (II.17) 

Défini pour x suffisamment petit pour que 𝑓(𝑥, 𝛼(𝑥)) = 0. Maintenant, nous voulons dériver 

des conditions en termes de dérivées de f évalué à (x, α) = (0,0) de sorte que nous avons : 

𝜕𝛼

𝜕𝑥
(0) = 0                                                                                                                        (II.18) 

𝜕2𝛼

𝜕𝑥2
(0) ≠ 0                                                                                                                      (II.19) 
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Les équations (II.18) et (II.19), ainsi que (II.15), (II.16) et (II.17), impliquent que  

(x, α) = (0,0) est un point de bifurcation où se produit une bifurcation selle-nœud. 

Nous pouvons dériver des expressions pour (II.18) et (II.19) en termes de dérivées de f au 

point de bifurcation en différenciant implicitement f le long de la courbe des points fixes. 

En utilisant (II.16), nous avons : 

𝑓(𝑥, 𝛼(𝑥)) = 0                                                                                                                   (II.20) 

En différenciant (II.20) par rapport à x donne : 

𝑑𝑓

𝑑𝑥
(𝑥, 𝛼(𝑥)) = 0 =

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(𝑥, 𝛼(𝑥)) +

𝜕𝑓

𝜕𝛼
(𝑥, 𝛼(𝑥))

𝑑𝛼

𝑑𝑥
(𝑥)                                       (II.21) 

En évaluant (II.21) à (x, α) = (0, 0), on obtient : 

𝑑𝛼

𝑑𝑥
(0) =

−
𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0)

𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0)

                                                                                                             (II.22) 

On voit donc que (II.15) et (II.16) impliquent que : 

𝜕𝛼

𝜕𝑥
(0) = 0                                                                                                                        (II.23) 

C’est-à-dire que la courbe des points fixes est tangente à la ligne α = 0 en x = 0. 

Ensuite, dérivons (II.21) une fois de plus par rapport à x pour obtenir : 

𝑑2𝑓

𝑑𝑥2 (𝑥, 𝛼(𝑥)) = 0 =
𝜕2𝑓

𝜕𝑥2 (𝑥, 𝛼(𝑥)) + 2
𝜕2𝑓

𝜕𝑥𝜕𝛼
(𝑥, 𝛼(𝑥))

𝑑𝛼

𝑑𝑥
(𝑥)

+
𝜕2𝑓

𝜕𝛼2
(𝑥, 𝛼(𝑥)) (

𝑑𝛼

𝑑𝑥
(𝑥))

2

+
𝜕𝑓

𝜕𝛼
(𝑥, 𝛼(𝑥))

𝑑2𝛼

𝑑𝑥2
(𝑥)

                           (II.24) 

Évaluons (II.24) à (x, α) = (0, 0) et utilisons (II.23) donne : 

𝜕2𝑓

𝜕𝑥2
(0,0) +

𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0)

𝑑2𝛼

𝑑𝑥2
(0) = 0

𝑑2𝛼

𝑑𝑥2
(0) =

−
𝜕2𝑓

𝜕𝑥2(0,0)

𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0)

                                                                                (II.25) 

Par conséquent, (II.25) est différent de zéro à condition que nous ayons : 

𝜕2𝑓

𝜕𝑥2
(0,0) ≠ 0                                                                                                                   (II.26) 

En conclusion, pour que (II.13) subisse une bifurcation de selle-nœud, nous devons avoir : 

Point fixe non hyperbolique       
𝑓(0,0) = 0

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0

}                                                              (II.27)     

Et        
𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0) ≠ 0                                                                                                         (II.28) 

           
𝜕2𝑓

𝜕𝑥2
(0,0) ≠ 0                                                                                                        (II.29) 
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L'équation (II.28) implique qu'une courbe unique de points fixes passe par (x, α) = (0, 0), et 

(II.29) implique que la courbe se trouve localement d'un côté de α = 0. Elle doit être clair que 

le signe de (II.25) détermine de quel côté de α = 0 se trouve la courbe. Dans la figure II.2, 

nous montrons les deux cas. La forme normale des bifurcations selle-nœud d’une famille 

générale à un paramètre de champs vectoriels unidimensionnels ayant un point fixe non 

hyperbolique à (x, α) = (0, 0) peut être donnée par :  

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α) = 𝛼 ± 𝑥2                                                                                                         (II.30) 

 

 

 

 

 

 

Figure II.2 : Bifurcation selle-nœud supercritique (a : 
𝑑2𝛼

𝑑𝑥2
(0) > 0) et sous-critique 

(b : 
𝑑2𝛼

𝑑𝑥2
(0) < 0)  [5] 

II.4.2 Bifurcation transcritique 

Soit le champ vectoriel paramétré [1,3,5,9,25,50] : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α) = 𝛼𝑥 − 𝑥2, 𝑥 ∈ 𝑅1 , α ∈ 𝑅1                                                                             (II.31) 

Tel que   𝑓(0,0) = 0                                                                                                           (II.32) 

Et            
𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0                                                                                                     (II.33) 

De plus, les équilibres sont : x1 = 0 et x2 = α. Si α varie, alors il y a deux courbes d'équilibre 

comme le montre la figure II.3. Nous voyons que pour α< α0=0, l'équilibre x1 = 0 est stable, 

mais que pour α> α0=0, il devient instable. Ainsi, (x1, α0) = (0,0) est un point de bifurcation. 

De même, on peut vérifier que (x2, α0) est un autre point de bifurcation.  

 

 

 

 

 

Figure II.3 : Bifurcation transcritique  
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Nous voulons suivre la même stratégie que dans notre discussion et dérivation des conditions 

générales pour la bifurcation selle-nœud donnée dans la section précédente, à savoir, utiliser 

le théorème de la fonction implicite pour caractériser la géométrie des courbes de points fixes 

passant par le point de bifurcation en termes de dérivées du champ vectoriel évalué au point 

de bifurcation. Pour la bifurcation transcritique, la structure orbitale près du point de 

bifurcation est caractérisée comme suit : 

1. Deux courbes de points fixes passant par (x, α) = (0, 0), l'une donnée par x = α, l'autre 

par x = 0. 

2. Les deux courbes de points fixes existaient de part et d'autre de α = 0. 

3. La stabilité le long de chaque courbe de points fixes a changé en passant par α = 0. 

En utilisant ces trois points comme guide, considérons une famille générale à un paramètre de 

champs de vecteurs unidimensionnels :  

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α), 𝑥 ∈ 𝑅1, α ∈ 𝑅1                                                                                              (II.34) 

Nous supposons qu'à (x, α) = (0, 0), (II.34) a un point fixe non hyperbolique. 

Dans (II.31) nous avions deux courbes de points fixes passant par (µ, x) = (0, 0). Mais dans ce 

cas on a :   
𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0) = 0                                                                                    (II.35) 

Et donc les conditions de généricité pour la bifurcation selle-nœud ne s'appliquent pas.  

On peut sortir de cette difficulté comme suit : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α) = 𝑥𝐹(𝑥, α), 𝑥 ∈ 𝑅1, α ∈ 𝑅1                                                                            (II.36) 

Où, par définition, on a : 

𝐹(𝑥, 𝛼) ≡ {

𝑓(𝑥,𝛼)

𝑥
 , 𝑥 ≠ 0

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0, 𝛼) , 𝑥 = 0

                                                                                       (II.37) 

Puisque x = 0 est une courbe de points fixes pour (II.36), pour obtenir une courbe 

supplémentaire de points fixes passant par (x, α) = (0, 0) nous devons rechercher les 

conditions sur F où F a une courbe de zéros passant par (µ, x) = (0, 0) (qui n'est pas donnée 

par x = 0). Ces conditions seront en termes de dérivées de F qui, en utilisant (II.37), peuvent 

être exprimées en tant que dérivées de f. 

En utilisant (II.37), on obtient : 

𝐹(0,0) = 0                                                                                                                          (II.38) 

𝜕𝐹

𝜕𝑥
(0,0) =

𝜕2𝑓

𝜕𝑥2
(0,0)                                                                                                      (II.39) 

 
𝜕2𝐹

𝜕𝑥2
(0,0) =

𝜕3𝑓

𝜕𝑥3
(0,0)                                                                                                    (II.40) 
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Et      
𝜕𝐹

𝜕𝛼
(0,0) =

𝜕2𝑓

𝜕𝑥𝜕𝛼
(0,0)                                                                                          (II.41) 

Supposons maintenant que (II.41) n'est pas nul, alors par le théorème de la fonction implicite 

il existe une fonction, µ(x), définie pour x suffisamment petit, tel que : 

𝐹(𝑥, 𝛼(𝑥)) = 0                                                                                                                   (II.42) 

Pour que µ(x) ne coïncide pas avec x = 0 et existe des deux côtés de µ = 0, il faut exiger que : 

0 < |
𝑑𝛼

𝑑𝑥
(0)| < ∞                                                                                                          (II.43) 

En différenciant implicitement (II.42) exactement comme dans le cas de la bifurcation nœud-

selle on obtient : 

𝑑𝛼

𝑑𝑥
(0) =

−
𝜕𝐹

𝜕𝑥
(0,0)

𝜕𝐹

𝜕𝛼
(0,0)

                                                                                                             (II.44) 

En utilisant (II.38), (II.39), (II.40) et (II.41), (II.44) devient : 

𝑑𝛼

𝑑𝑥
(0) =

−
𝜕2𝑓

𝜕𝑥2(0,0)

𝜕2𝑓

𝜕𝑥𝜕𝛼
(0,0)

                                                                                                            (II.45) 

En conclusion, pour que (II.34) subisse une bifurcation transcritique, nous devons avoir : 

Point fixe non hyperbolique      
𝑓(0,0) = 0

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0

}                                                                   (II.46)     

Et      
𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0) = 0                                                                                                           (II.47) 

        
𝜕2𝑓

𝜕𝑥𝜕𝛼
(0,0) ≠ 0                                                                                                         (II.48) 

        
𝜕2𝑓

𝜕𝑥2
(0,0) ≠ 0                                                                                                           (II.49) 

On remarque que la pente de la courbe des points fixes non égaux à x = 0 est donnée par 

(II.45). Ces deux cas sont représentés sur la figure II.4. Ainsi, la forme normale des 

bifurcations transcritique d’une famille générale à un paramètre de champs vectoriels 

unidimensionnels ayant un point fixe non hyperbolique à (x, α) = (0, 0) peut être donnée par :  

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α) = 𝛼𝑥 ± 𝑥2                                                                                                     (II.50) 
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Figure II.4 Bifurcation transcritique supercritique (a : 
𝑑𝛼

𝑑𝑥
(0) >) et sous-critique  

(b : 
𝑑𝛼

𝑑𝑥
(0) < 0) 

II.4.3 Bifurcation Fourche 

Les anglo-saxons appellent cette bifurcation "Pitchfork », qui se traduit littéralement par 

"fourche à foin". Le système modèle pour cette bifurcation peut être écrit sous la 

forme [1,5,16,25,50] : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α) = 𝛼𝑥 − 𝑥3, 𝑥 ∈ 𝑅1 , α ∈ 𝑅1                                                                             (II.51) 

Tel que   𝑓(0,0) = 0                                                                                                           (II.52) 

Et            
𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0                                                                                                     (II.53) 

De plus, les points fixes de (II.51) sont 𝑥 = 0 et 𝑥2 = 𝛼. Ainsi, pour 𝛼 < 0 , il existe un point 

fixe, 𝑥 = 0, qui est stable. Pour 𝛼 > 0, x = 0 est toujours un point fixe, mais deux nouveaux 

points fixes ont été créés en 𝛼 = 0 et sont donnés par 𝑥2 = 𝛼. Dans le processus, 𝑥 = 0 est 

devenu instable pour 𝛼 > 0, avec les deux autres points fixes stables, comme le montre la 

figure II.5.  

 

 

 

 

 

Figure II.5 :  Bifurcations fourche [3] 
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La discussion et la dérivation des conditions dans lesquelles une famille générale à un 

paramètre de champs de vecteurs unidimensionnels subira une bifurcation de fourche suivent 

de très près notre discussion de la bifurcation transcritique. 

La géométrie des courbes de points fixes associées à l’équation (II.51) avait les 

caractéristiques suivantes : 

1. Deux courbes de points fixes passant par (𝑥, 𝛼) = (0,0), l'une donnée par 𝑥 = 0, 

l'autre par 𝑥2 = 𝛼. 

2. La courbe 𝑥 = 0 existait de part et d'autre de 𝛼 = 0, la courbe 𝑥2 = 𝛼 existait d'un 

côté de 𝛼 = 0. 

3. Les points fixes sur la courbe 𝑥 = 0 avaient différents types de stabilité sur les 

côtés opposés de 𝛼 = 0. Les points fixes sur 𝑥2 = 𝛼 avaient tous le même type de 

stabilité.  

Maintenant, nous voulons considérer les conditions sur une famille générale à un paramètre 

de champs vectoriels unidimensionnels ayant deux courbes de points fixes passant par le point 

de bifurcation dans le plan 𝛼 − 𝑥 qui ont les propriétés données ci-dessus. 

On note le champ vectoriel par : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α), 𝑥 ∈ 𝑅1, α ∈ 𝑅1                                                                                                (II.54) 

et on suppose   𝑓(0,0) = 0                                                                                                 (II.55) 

                         
𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0                                                                                            (II.56) 

Comme dans le cas de la bifurcation transcritique, pour avoir plus d'une courbe de points fixes 

passant par (𝛼, 𝑥) = (0, 0) il faut avoir : 

𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0) = 0                                                                                                                     (II.57) 

En continuant sur ces lignes, nous exigeons que x = 0 soit une courbe de points fixes pour 

(II.54) en supposant que le champ vectoriel (II.54) a la forme : 

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α) = 𝑥𝐹(𝑥, α), 𝑥 ∈ 𝑅1, α ∈ 𝑅1                                                                            (II.58) 

Où, par définition, on a : 

𝐹(𝑥, 𝛼) ≡ {

𝑓(𝑥,𝛼)

𝑥
 , 𝑥 ≠ 0

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0, 𝛼) , 𝑥 = 0

                                                                                       (II.59) 

Pour avoir une seconde courbe de points fixes passant par (𝛼, 𝑥) = (0, 0) il faut avoir : 

𝐹(0,0) = 0                                                                                                                          (II.60) 

𝜕𝐹

𝜕𝛼
(0,0) =

𝜕2𝑓

𝜕𝑥𝜕𝛼
(0,0) ≠ 0                                                                                           (II.61) 
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L'équation (II.61) garantit qu'une seule courbe supplémentaire de points fixes passe par 

 (𝛼, 𝑥) = (0, 0). Aussi, en utilisant (II.61), le théorème de la fonction implicite implique que 

pour x suffisamment petit il existe une unique fonction α(x) telle que : 

𝐹(𝑥, 𝛼(𝑥)) = 0                                                                                                                   (II.62) 

Pour que la courbe des points fixes, α(x), satisfasse aux caractéristiques précitées, il suffit 

d'avoir : 

𝑑𝛼

𝑑𝑥
(0) =

−
𝜕𝐹

𝜕𝑥
(0,0)

𝜕𝐹

𝜕𝛼
(0,0)

=
−

𝜕2𝑓

𝜕𝑥2(0,0)

𝜕2𝑓

𝜕𝑥𝜕𝛼
(0,0)

= 0                                                                                (II.63) 

𝑑2𝛼

𝑑𝑥2
(0) =

𝜕2𝐹

𝜕𝑥2(0,0)

𝜕𝐹

𝜕𝛼
(0,0)

=
𝜕3𝑓

𝜕𝑥3(0,0)

𝜕2𝑓

𝜕𝑥𝜕𝛼
(0,0)

≠ 0                                                                               (II.64) 

En conclusion, pour que (II.54) subisse une bifurcation fourche, nous devons avoir : 

Point fixe non hyperbolique      
𝑓(0,0) = 0

𝜕𝑓

𝜕𝑥
(0,0) = 0

}                                                                   (II.65)     

Et           
𝜕𝑓

𝜕𝛼
(0,0) = 0                                                                                                      (II.66) 

               
𝜕2𝑓

𝜕𝑥𝜕𝛼
(0,0) ≠ 0                                                                                                  (II.67) 

                
𝜕2𝑓

𝜕𝑥2
(0,0) = 0                                                                                                   (II.68) 

                
𝜕3𝑓

𝜕𝑥3
(0,0) ≠ 0                                                                                                   (II.69) 

Il existe deux possibilités pour la disposition des deux branches de points fixes selon le signe 

de (II.64). Ces deux possibilités sont représentées sur la figure II.6. On voit que pour la 

bifurcation fourche sous-critique, il y a une perte de stabilité au point de bifurcation 

 (𝛼, 𝑥) = (0, 0). Contrairement à la bifurcation fourche supercritique, il n'y a pas d'échange de 

stabilité. Au lieu de cela, la stabilité est perdue localement au point de bifurcation.  

Ainsi, la forme normale des bifurcations fourche d’une famille générale à un paramètre de 

champs vectoriels unidimensionnels ayant un point fixe non hyperbolique à (𝑥, 𝛼) = (0, 0) 

peut être donnée par:  

𝑥̇ = 𝑓(𝑥, α) = 𝛼𝑥 ± 𝑥3                                                                                                      (II.70) 
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Figure II.6 : Bifurcations fourche supercritique (a :
𝑑2𝛼

𝑑𝑥2
(0) > 0) et sous-critique 

(b : 
𝑑2𝛼

𝑑𝑥2
(0) < 0)   [3] 

II.4.4 Bifurcation Poincaré-Andronov-Hopf 

Le type de bifurcation qui relie les équilibres au mouvement périodique est la bifurcation de 

Hopf [3]. La bifurcation de Hopf est la porte qui s'ouvre de la petite salle des équilibres à la 

grande salle des solutions périodiques, qui à son tour n'est qu'une petite partie du domaine des 

fonctions, figure II.7. Dans un système dynamique de dimension N = 2, il y a une situation où 

une paire de valeurs propres conjuguées complexes d'équilibre de type foyer stable coupent 

l'axe imaginaire, figure II.12. Cela implique que la condition de bifurcation Re s1,2 = 0 est 

satisfaite. De plus, Im s1,2 ≠ 0. Ce cas correspond à la bifurcation de Hopf (certains auteurs 

appellent cette bifurcation la bifurcation de Poincaré-Andronov-Hopf, souvent abrégé en 

bifurcation de Hopf) [38,43,51,52]. Cette bifurcation a été explorée pour la première fois par 

AA. Andronov pour le cas N = 2 [12] en utilisant des techniques de Poincaré et Bendixson 

puis généralisé par E. Hopf en 1942 aux systèmes de dimension arbitraire N.  

 

 

 

 

 

Figure II.7 : passage des solutions stationnaires aux solutions périodiques [7] 

Nous passons maintenant à la manière suivante selon laquelle un point fixe peut être non 

hyperbolique, à savoir que la matrice associée au champ vectoriel linéarisé autour du point 

fixe a une paire de valeurs propres purement imaginaires, les valeurs propres restantes ayant 

des parties réelles non nulles. 
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Forme normale de la bifurcation de Hopf 

Considérons le système suivant de deux équations différentielles dépendant d'un paramètre 

[3,5,52,53] : 

{
𝑥̇1 = 𝛼𝑥1 − 𝑥2 − 𝑥1(𝑥1

2 + 𝑥2
2)

𝑥̇2 = 𝑥1 + 𝛼𝑥2 − 𝑥2(𝑥1
2 + 𝑥2

2)
                                                                                         (II.71) 

Ce système a l'équilibre  𝑥1 = 𝑥2 = 0  pour tout α avec la matrice jacobienne : 

𝐴 = (
𝛼 −1
1 𝛼

) 

Ayant des valeurs propres 𝑠1,2 = 𝛼 ± 𝑖 . Introduire la variable complexe 𝑧 = 𝑥1 + 𝑖𝑥2 , 

𝑧̅ = 𝑥1 − 𝑖𝑥2 , |𝑧|2 = 𝑧𝑧̅ = 𝑥1
2 + 𝑥2

2 . Cette variable satisfait l'équation différentielle : 

𝑧̇ = 𝑥̇1 + 𝑖𝑥̇2 = 𝛼(𝑥1 + 𝑖𝑥2) + 𝑖(𝑥1 + 𝑖𝑥2) − (𝑥1 + 𝑖𝑥2)(𝑥1
2 + 𝑥2

2) 

Et on peut donc réécrire le système (II.71) sous la forme complexe suivante :  

𝑧̇ = (𝛼 + 𝑖)𝑧 − 𝑧|𝑧|2                                                                                                          (II.72) 

Enfin, en utilisant la représentation 𝑧 = 𝜌𝑒𝑖𝜑 , on obtient : 

𝑧̇ = 𝜌̇𝑒𝑖𝜑 + 𝜌𝑖𝜑̇𝑒𝑖𝜑 = 𝜌𝑒𝑖𝜑(𝛼 + 𝑖 − 𝜌2)                                                                           (II.73) 

Ce qui donne la forme polaire du système (II.71) : 

{
𝜌̇ = 𝜌(𝛼 − 𝜌2)

𝜑̇ = 1
                                                                                                                  (II.74) 

Les bifurcations du portrait de phase du système lorsque α passe par zéro peuvent facilement 

être analysées en utilisant la forme polaire, puisque les équations pour ρ et φ dans (II.74) sont 

découplées. La première équation (qui ne doit évidemment être considérée que pour 𝜌 ≥ 0) a 

pour point d'équilibre ρ = 0 pour toutes les valeurs de α. L'équilibre est linéairement stable si 

𝛼 < 0 , il reste stable à α = 0 mais de manière non linéaire (donc le taux de convergence de la 

solution vers zéro n'est plus exponentiel) , pour 𝛼 > 0 l'équilibre devient linéairement 

instable. De plus, il existe un point d'équilibre stable supplémentaire 𝜌0(𝛼)  = √𝛼  pour 𝛼 >

0. La deuxième équation décrit une rotation à vitesse constante. Ainsi, par superposition des 

mouvements définis par les deux équations de (II.74), on obtient le diagramme de bifurcation 

pour ce système bidimensionnel, figure II.8. Le système a toujours un équilibre à l'origine. 

Cet équilibre est un foyer stable pour α < 0 et un foyer instable pour α > 0. À la valeur  du 

paramètre critique α = 0, l'équilibre est non linéairement stable et topologiquement équivalent 

au foyer. Parfois, cela s'appelle un foyer faiblement attirant. Cet équilibre est entouré pour 

𝛼 > 0 par une orbite fermée isolée (cycle limite) unique et stable. Le cycle est un cercle de 

rayon 𝜌0(𝛼)  = √𝛼. Toutes les orbites commençant à l'extérieur ou à l'intérieur du cycle sauf 

à l'origine tendent vers le cycle lorsque 𝑡 → +∞. Il s'agit d'une bifurcation Andronov-Hopf.  
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Figure II.8 : Bifurcations de Hopf supercritique [9] 

Cette bifurcation peut également être présentée dans l'espace (x, y, α), figure II.9. La  

α-famille de cycles limites qui apparaît forme une surface paraboloïde. 

 

 

 

 

 

 

Figure II.9 : Bifurcation de Hopf supercritique dans l'espace des paramètres de phase [9] 

Un système ayant des termes non linéaires de signe opposé [3,5,52,53] : 

{
𝑥̇1 = 𝛼𝑥1 − 𝑥2 + 𝑥1(𝑥1

2 + 𝑥2
2)

𝑥̇2 = 𝑥1 + 𝛼𝑥2 + 𝑥2(𝑥1
2 + 𝑥2

2                                                                                          (II.75) 

Qui a la forme complexe suivante : 

𝑧̇ = (𝛼 + 𝑖)𝑧 + 𝑧|𝑧|2                                                                                                          (II.76) 

Peuvent être analysées de la même manière (figures II.10 et II.11). Le système subit la 

bifurcation d'Andronov-Hopf en 𝛼 = 0. Contrairement au système (II.71), il existe un cycle 

limite instable dans (II.75), qui disparaît lorsque α passe par zéro de valeurs négatives à 

positives. L'équilibre à l'origine a la même stabilité pour 𝛼 = 0 que dans le système (II.71) , il 

est stable pour α < 0 et instable pour α > 0. Sa stabilité à la valeur du paramètre critique est 

opposée à celle de (II.71) , Il est non linéairement instable en 𝛼 = 0. 
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Figure II.10 : Bifurcations de Hopf sous-critique [9] 

Egalement, cette bifurcation peut également être présentée dans l'espace (x, y, α), figure II.11.  

 

 

 

 

 

 

Figure II.11 : Bifurcation de Hopf sous-critique dans l'espace des paramètres de phase [9] 

Remarque : 

 Nous avons vu qu'il existe deux types de bifurcation d'Andronov-Hopf. La bifurcation 

dans le système (II.71) est souvent dite supercritique car le cycle existe pour des 

valeurs positives du paramètre α (« après » la bifurcation).  

La bifurcation dans le système (II.75) est dite sous-critique puisque le cycle est présent  

« avant » la bifurcation. Il est clair que cette terminologie est quelque peu trompeuse 

puisque «après » et « avant » dépendent du sens choisi de variation des paramètres.  

 Dans les deux cas on a une perte de stabilité de l'équilibre à 𝛼 = 0 sous l'augmentation 

du paramètre. Dans le premier cas (avec "-" devant les termes cubiques), l'équilibre 

stable est remplacé par un cycle limite stable de faible amplitude. Par conséquent, le 

système "reste" dans un voisinage de l'équilibre et nous avons une perte de stabilité 

douce ou non catastrophique.  
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Dans le second cas (avec "+" devant les termes cubiques), la région d'attraction du point 

d'équilibre est délimitée par le cycle instable, qui "rétrécit" à mesure que le paramètre 

approche de sa valeur critique et disparaît. Ainsi, le système est "poussé" d'un voisinage 

de l'équilibre, ce qui nous donne une perte de stabilité brutale ou catastrophique. Si le 

système perd doucement sa stabilité, il est bien "contrôlable" : Si on rend à nouveau le 

paramètre négatif, le système revient à l'équilibre stable. Au contraire, si le système perd 

brutalement sa stabilité, la réinitialisation à une valeur négative du paramètre peut ne pas 

ramener le système à l'équilibre stable puisqu'il peut avoir quitté sa région d'attraction. 

Notons que le type de bifurcation d'Andronov-Hopf est déterminé par la stabilité de 

l'équilibre à la valeur du paramètre critique. 

Théorème II.1 [5,38,53] : 

L’étude de la bifurcation de Hopf repose sur les hypothèses suivantes :    

1- Supposons que le système d'équations différentielles ordinaires 𝑥̇ = 𝑓(𝑥, 𝛼) a un point 

fixe isolé, disons en 𝑥 = 𝑥0(𝛼). 

2- 𝐷𝑥𝑓(𝑥0, 𝛼) a une paire de valeurs propres conjuguées complexes 𝜇(𝛼) ± 𝑖𝛽(𝛼) telles 

que lorsque 𝛼 = 𝛼0 , 𝜇(𝛼0) = 0, 𝛽(𝛼0) = 𝜔0 > 0  tel que 𝛼0 est la valeur critique de 

α. Et les autres (n-2) valeurs propres possèdent des parties réelles non nulles.  

3- 
𝜕𝜇(𝛼)

𝜕𝛼
≠ 0 Lorsque 𝛼 = 𝛼0. 

4- f est analytique en x et α au voisinage de (𝑥, 𝛼) = (𝑥0, 𝛼0). 

Si l'hypothèse (2) est vérifiée, alors l'hypothèse (3) implique que la stabilité linéaire du point 

fixe 𝑥0(𝛼) sera perdue lorsque α croise 𝛼0.  

Dans ces conditions, au début de la bifurcation, le système possède une famille de solutions 

périodiques. Le théorème de bifurcation de Hopf fournit des critères appropriés pour la  

prédiction de l'existence, de la forme et de la période de la solution périodique. 

 

 

 

 

 

Figure II.12 : Bifurcation de Hopf dans le plan complexe de valeurs propres [1] 
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II.5 Théorie du chaos     

La théorie du chaos est un nouveau paradigme scientifique dans le domaine de l'analyse non 

linéaire qui est utilisé pour décrire les domaines des systèmes dynamiques non répétitifs et 

très complexes [4,31,33,35]. Le terme chaos fait référence au comportement apparemment 

imprévisible présenté par les modèles déterministes. Un système chaotique est compris 

comme un comportement à long terme apériodique (il ne se répète jamais exactement) 

d'aspect aléatoire d'un système dynamique déterministe, qui présente une dépendance sensible 

aux conditions initiales [1,3,31,46]. Cela signifie que deux trajectoires commençant dans le 

voisinage infinitésimal peuvent atteindre des positions complètement différentes après un 

certain temps. Pour des raisons de clarté, les processus chaotiques ne doivent pas être 

confondus avec les processus aléatoires car le chaos n'implique en aucun cas le caractère 

aléatoire. Les processus chaotiques n'ont aucun type de distribution comme les processus 

aléatoires. De plus, les processus chaotiques sont parfaitement déterministes tandis que les 

processus aléatoires sont attachés à certaines probabilités a priori. Certaines propriétés des 

systèmes chaotiques décrites ci-dessous aideront à comprendre le comportement des systèmes 

chaotiques. 

II.5.1 Propriétés des systèmes chaotiques 

Les systèmes chaotiques ont un certain nombre de caractéristiques distinctives qui sont 

utilisées pour décrire l'évolution dynamique de ces systèmes. Ces caractéristiques 

comprennent les suivantes. 

II.5.1.1 Sensibilité aux conditions initiales  

Les systèmes chaotiques dépendent fortement des conditions initiales, une propriété parfois 

considérée comme "l'effet papillon". Deux trajectoires émergeant de deux conditions initiales 

proches différentes divergent exponentiellement l'une de l'autre au fur et à mesure que le 

système évolue dans l'espace des phases [20,31]. Afin de faire une prédiction précise du 

comportement à long terme des systèmes chaotiques, les conditions initiales doivent être 

connues dans leur intégralité et avec une grande précision. 

II.5.1.2 Déterminisme  

Les systèmes chaotiques sont strictement déterministes. Un système déterministe est un 

système où pour un intervalle de temps donné il n'y a qu'un seul état futur qui découle de l'état 
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actuel [21,31,32]. Ces systèmes peuvent être décrits par des équations différentielles 

ordinaires.  

II.5.1.3 Non-linéarité 

Un système non linéaire est un système dont les sorties et les entrées ne sont pas 

proportionnelles les unes aux autres.  

II.5.1.4 Instabilité 

Les systèmes chaotiques ont une manière irrégulière durable causée par une dépendance 

sensible aux conditions initiales et donc les prédictions pour un système donné ne peuvent 

être faites qu'à des échelles à court terme [31,46]. 

II.5.1.5 Attracteurs étranges 

Ce sont des ensembles d'états à N-dimensions, 𝑋 ∈ 𝑅𝑁 (points dans l'espace des phases) 

invariants sous la dynamique du système où tous les états très proches se rapprochent 

asymptotiquement . De nombreux systèmes dynamiques dans la nature ont des attracteurs et 

des chercheurs ont découvert que tous les systèmes chaotiques émergent dans un certain type 

d'attracteurs appelés attracteurs étranges qui dépendent de manière sensible de leurs 

conditions initiales [1,3,31,49].  

II.5.1.6 Dimensionnalité fractale  

C'est un fait déjà établi que la dimension géométrique d'une ligne, d'un plan et d'une boîte est 

respectivement de 1, 2 et 3. Cependant, de nombreux exemples sont observés dans notre vie 

quotidienne ainsi que de nombreux objets ne sont pas géométriquement lisses. Les dimensions 

complexes et non entières sont appelées dimensions fractales [4,29,31,34]. Ceci est 

généralement utilisé pour mesurer la nature complexe d'un système chaotique donné. Lorsque 

l'évolution d'un système chaotique est représentée dans l'espace des phases, la dimension 

topologique, 𝑑, de l'état spatial des trajectoires du système est un nombre non entier. Un 

exemple mathématique simple de fractale est ce qu’on appelle la « courbe de Koch » ou 

flocon de neige de Koch [35]. Il est construit comme suit : 

 Dans un triangle équilatéral, retirons le tiers médian de chaque côté. 

 Dessinons un autre triangle équilatéral, dont les côtés sont égaux au tiers des côtés du 

triangle initial, l'un de ses côtés remplaçant le segment de droite supprimé et les deux 

autres côtés situés à l'extérieur du triangle initial comme illustré sur la figure II.13.  
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Si cet algorithme est exécuté à l'infini, nous pouvons observer certaines propriétés très 

intéressantes de ce "flocon de neige". Par exemple, elle affiche une auto-similarité exacte, 

c'est-à-dire qu'elle est exactement la même que la courbe initiale, quel que soit le zoom 

avant. 

 

 

 

 

Figure II.13 : La courbe de Koch [9] 

II.5.2 Routes vers le chaos 

Les routes vers le chaos sont importantes pour une meilleure compréhension du chaos et à des 

fins pratiques. Par exemple, l'identification de schémas ou de comportements pré-chaotiques 

pourrait nous aider à anticiper l'apparition du chaos. Il n'est pas encore possible d'identifier, à 

l'avance, le chemin particulier qu'un processus dynamique suivra pour entrer dans le chaos. 

Pire encore, un système peut suivre une route à une occasion et une autre à la suivante. 

Lorsqu'une transition découle d'un comportement ordonné, ce comportement est généralement 

périodique. Dans de tels cas, les voies du chaos diffèrent les unes des autres par la manière 

dont le régime périodique perd sa stabilité [31]. 

II.5.2.1 dédoublement de période 

Un processus par lequel les augmentations d'un paramètre de contrôle dans certaines 

équations itérées produisent des trajectoires composées d'un nombre successivement doublé 

de valeurs d'attracteur (par exemple 2, 4, 8, 16, etc. valeurs d'attracteur), conduisant 

finalement au chaos. C'est une progression systématique en cascade vers le chaos. 

II.5.2.2 Intermittence 

Un mouvement périodique ordonné (oscillations régulières, sans doublement de période) 

interrompu par des éclats occasionnels de chaos ou de bruit à intervalles irréguliers, figure 

II.14.  L'augmentation progressive du paramètre de contrôle entraîne des rafales chaotiques 

peu fréquentes dans la série temporelle. Ces sursauts s'installent brusquement plutôt que 

graduellement. Avec une augmentation supplémentaire du paramètre de contrôle, les rafales 
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chaotiques sont plus fréquentes et durent plus longtemps, jusqu'à ce que le motif devienne 

finalement complètement chaotique [31]. 

 

 

 

 

Figure II.14 : Esquisse d'intermittence [4] 

II.5.2.3 Quasi-périodicité 

La voie quasi-périodique vers le chaos peut passer par au moins trois seuils critiques, avec 

une augmentation des paramètres de contrôle. A une faible valeur du paramètre, le système 

est en régime permanent. Dans l'espace des phases, un tel état stationnaire est un point fixe et 

a une fréquence nulle. À une valeur plus élevée du paramètre de contrôle, le système dépasse 

le premier seuil et se comporte périodiquement (cycle limite). En tant que tel, il a une 

fréquence. Avec une nouvelle augmentation du paramètre de contrôle, le système passe le 

deuxième seuil. La trajectoire ne se répète plus, et elle a deux fréquences incommensurables. 

Cette étape est donc quasi-périodique. Une nouvelle augmentation du paramètre amène le 

système à un troisième seuil. Au-delà de ce seuil, il y a au moins deux scénarios possibles. Le 

scénario le plus simple implique une décomposition du 2-tore de sorte que le système passe de 

son régime quasi-périodique à deux fréquences directement au chaos. Dans le scénario 

alternatif, la quasi-périodicité passe à trois fréquences avant que le chaos n'arrive. Il y a dans 

ce cas une certaine incertitude, à cause du bruit, quant à la durée de la quasi-périodicité à trois 

fréquences avant l'apparition du chaos. Là où un tel régime quasi-périodique à trois 

fréquences semble stable, le système pourrait passer par un quatrième seuil pour arriver au 

chaos. Dans d'autres cas, le chaos peut s'installer rapidement après l'apparition de la quasi-

périodicité à trois fréquences.  Li et Yorke ont établi un critère très simple " La présence de 

trois périodes impliquent le chaos" [54]. Dans tous les cas, la transition entière va idéalement 

d'un mouvement stable à périodique à quasi-périodique à chaotique. Chacun des différents 

seuils avant le mouvement chaotique est connu sous le nom de bifurcation de Hopf.  

II.5.3 Méthode d'identification du chaos 

Plusieurs méthodes sont utilisées pour tester le chaos dans un ensemble de données de séries 

chronologiques d'un système dynamique. Parmi ces méthodes [5,31,49] : 
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a. Exposant de Liapunov : le calcul des exposants de Liapunov fournit la meilleure 

mesure du Chaos dans n'importe quel système dynamique. En calculant l'exposant de 

Liapunov, si l'exposant de Liapunov maximum du système est positif, le système est 

considéré comme chaotique. 

b. Dimension de Lyapunov : Cette dimension est définie par Li et Yorke. En calculant la 

dimension de Lyapunov du système. Si ces dimensions sont fractales, le système est 

chaotique. Donnée par : 

             𝑑𝑙 = 𝑚 +
∑ 𝜆𝑖

𝑛
𝑖=1

|𝜆𝑛+1|
                                                                                                     (II.77) 

où 𝜆1 ≥ 𝜆2 ≥ . . . ≥ 𝜆𝑛 et n le plus grand entier tel que : 

∑ 𝜆𝑖 ≥ 0𝑛
𝑖=1   𝑒𝑡 ∑ 𝜆𝑖 ≤ 0𝑛+1

𝑖=1                                                                                   (II.78) 

c. Méthode du spectre de puissance : En dessinant l'image du spectre de puissance, le 

spectre de puissance n'a que des raies spectrales discrètes à la fréquence mobile et sa 

division et sa multiplication. Si le spectre de puissance qui apparaît est continu, le 

système est chaotique.   

Le tableau II.1 résume les propriétés des exposants et dimension de Lyapunov pour 

différents attracteurs dans le cas d'un système dynamique à N dimensions. 

Tableau II.1 : Classification des attracteur selon l’exposant et dimension de Liapunov 

attracteur Flot   Dimension 

de liapunov  

Exposant de liapunov  

Point d’équilibre  point 0 𝜆𝑛 ≤ ⋯ ≤ 𝜆1 ≤ 0 

Périodique  cercle 1 𝜆1 = 0, 𝜆𝑛 ≤ ⋯ ≤ 𝜆2 ≤ 0 

Périodique d’ordre 2 tore 2 𝜆1 = 𝜆2 = 0, 𝜆𝑛 ≤ ⋯ ≤ 𝜆3 ≤ 0 

Périodique d’ordre k k-tore  k 𝜆1 = ⋯ = 𝜆𝑘 = 0, 𝜆𝑛 ≤ ⋯ ≤ 𝜆𝑘+1 ≤ 0 

Chaotique   Non entier 
𝜆1 > 0, ∑ 𝜆𝑖

𝑛

𝑖=1
< 0 

Hyper-chaotique   Non entier 
𝜆1 > 0, 𝜆2 > 0, ∑ 𝜆𝑖

𝑛

𝑖=1
< 0 

 

II.5.4 Exemple de système chaotique : La carte logistique  

La carte logistique a été popularisée par le biologiste Robert May en 1976. Il s'agit d'un 

système unidimensionnel conçu pour modéliser l'évolution à long terme de la taille d'une 

population biologique définie par [23,29] : 

𝑥𝑛+1 = 𝑟𝑥𝑛(1 − 𝑥𝑛)                                                                                                           (II.79) 

où 0 < 𝑟 < 4 afin d'assurer que 0 < 𝑥𝑛 <  1. La dynamique de cette fonction présente des 

comportements très différents selon la valeur du paramètre r : 

 À r ≤ 1, l'attracteur est un point fixe qui vaut 0. 
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 À 1< r < 3, l'attracteur est un point fixe qui a une valeur supérieure à 0 mais inférieure 

à environ 0,667. 

 À k ≥ 3 mais inférieur à environ 3,57, un dédoublement de période se produit. 

L'attracteur est une orbite périodique, d'une période de 2𝑛 où n est un entier qui tend 

vers l'infini quand r tend vers 3,57…. 

 À r supérieur à environ 3,57 mais ≤ 4, nous sommes dans la région généralement 

connue sous le nom de chaos. Un attracteur ici peut être erratique (chaotique, avec une 

infinité de points) ou stable. Au-dessus de la valeur de r = 4, la fonction sort de 

l'intervalle [0,1]. 

La figure II.16a illustre le diagramme de bifurcation de la carte logistique il montre la 

distribution de la valeur de sortie, c'est-à-dire 𝑥𝑛 par rapport au paramètre de contrôle r. On 

peut remarquer que lorsque r s'approche de 4, la distribution devient plus uniformément 

répartie. Le figure II.16b montre la valeur de l'exposant de Liapounov par rapport au 

paramètre de contrôle r. D'après le graphique, il est évident que l'exposant de Liapounov est 

supérieur à 0 tandis que le paramètre de contrôle r est supérieur à 3,57 ou égal à 4, ce qui 

indique un comportement plus chaotique de la carte logistique. 

 

Figure II.15 : (a) diagramme de bifurcation, (b) L’évolution des exposants de Liapounov 

 

II.6 Applications de la théorie de bifurcation en ingénierie 

La théorie de la bifurcation a de nombreuses applications dans diverses disciplines de 

l’ingénierie. Il fournit des informations précieuses sur le comportement des systèmes non 

linéaires et aide les ingénieurs à concevoir et à optimiser les systèmes pour la stabilité, 
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l’efficacité et la performance. Voici quelques applications spécifiques de la théorie de la 

bifurcation en ingénierie : 

II.6.1 Ingénierie des structures  

La théorie de la bifurcation est utilisée pour prédire la charge critique à laquelle un composant 

structurel, tel qu'un poteau ou une poutre, subit un flambement. Il aide les ingénieurs à 

concevoir des structures capables de résister aux charges sans rupture due à l'instabilité de 

flambage. La théorie de bifurcation a été mise en œuvre et progressivement enrichie dans le 

domaine de l'ingénierie des structures selon diverses méthodologies. J. Aboudi et al. dans 

[102] ont Analysé du flambement par bifurcation et de l'effet des imperfections sur le micro-

flambement des composites viscoélastiques par la micromécanique . P. Bala, A.V 

Raviprakash et al. dans [103] ont réalisé une étude paramétrique du comportement au 

flambage d'une coque cylindrique bosselée courte en acier au carbone soumise à une 

compression axiale uniforme. B. Prabu et al. dans [104] ont étudié l'effet d'une bosselure de 

différentes tailles et angles d'inclinaison sur la résistance au flambement d'une coque 

cylindrique courte en acier inoxydable soumise à une compression axiale uniforme. 

II.6.2 Génie mécanique 

 Analyse des vibrations et stabilité des rotors 

Dans le domaine des machines tournantes, telles que les turbines, les moteurs et les 

compresseurs, l'analyse de bifurcation joue un rôle crucial dans l'étude du comportement 

dynamique des rotors à proximité des vitesses critiques et d'autres points de bifurcation. Cette 

méthode analytique permet de prédire avec précision l'apparition de divers types d'instabilités, 

évitant ainsi les conditions de résonance qui pourraient potentiellement entraîner des 

défaillances catastrophiques. L'analyse de bifurcation offre la capacité de comprendre 

comment le comportement d'un système non linéaire évolue en fonction des variations des 

paramètres. En identifiant les régions de stabilité, de mouvement périodique et de 

comportement chaotique, elle apporte une vision approfondie de la dynamique complexe des 

rotors. Cette approche s'avère indispensable pour concevoir des systèmes robustes et fiables, 

en minimisant les risques liés à l'instabilité vibratoire. Ainsi, l'application judicieuse de 

l'analyse de bifurcation dans le domaine des machines tournantes représente un pilier essentiel 

pour assurer leur fonctionnement optimal et sécurisé, contribuant ainsi à la pérennité des 

équipements industriels. Plusieurs approches ont été élaborées et mises en œuvre dans 

l'analyse des vibrations et de la stabilité des rotors en se fondant sur la théorie de la 
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bifurcation, comme le témoignent de nombreuses publications et travaux littéraires. J.K. 

Wang et al. dans [95] ont appliqué de la théorie de bifurcation de Hopf aux systèmes palier-

rotor avec prise en compte des effets turbulents. Chang-Jian. dans [98] ont  analysé la 

bifurcation et le chaos du système engrenage-rotor-palier lubrifié avec un fluide de contrainte 

de couple. Ji Feng et al. dans [99] ont fait l'objet d'une analyse de la bifurcation de Hopf et de 

la stabilité d'un système flexible palier-rotor. 

II.6.3 Génie civil  

 Comportement dynamique des ponts  

 La théorie de la bifurcation est utilisée pour étudier la réponse dynamique des ponts aux 

charges environnementales telles que le vent, la circulation et les tremblements de terre [108]. 

Il permet de concevoir des structures capables de supporter ces charges sans subir de 

vibrations excessives. 

 Stabilité sismique des bâtiments  

Dans les régions sujettes aux tremblements de terre, l'analyse de bifurcation est appliquée 

pour évaluer le comportement des bâtiments et autres structures lors d'événements 

sismiques. Cela permet de garantir que les structures restent stables et sûres sous 

différents mouvements du sol. 

II.6.4 Ingénierie automobile 

 Systèmes de suspension des véhicules  

La théorie de la bifurcation s'avère être une méthode essentielle pour évaluer et comprendre le 

comportement dynamique des véhicules, notamment en ce qui concerne les systèmes de 

suspension et de direction. Elle vise à assurer que les composants de la suspension 

fonctionnent de manière optimale, en garantissant la stabilité, le confort et les performances 

de maniabilité, quelles que soient les conditions de la route. Concrètement, cela signifie que 

l'application de la théorie de la bifurcation dans la conception et l'analyse des systèmes de 

suspension permet de s'assurer que le véhicule réagit de manière appropriée aux diverses 

irrégularités de la route, comme les bosses, les virages et les freinages. Elle garantit également 

que le véhicule reste stable et contrôlable, même dans des situations où les conditions de la 

route sont difficiles. En exploitant cette approche analytique, les ingénieurs peuvent ajuster et 

optimiser les composants de la suspension, tels que les ressorts, les amortisseurs et les barres 

stabilisatrices, pour atteindre un équilibre optimal entre stabilité, confort et maniabilité. Cela 
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se traduit par une meilleure tenue de route, une réduction des mouvements non désirés du 

véhicule et une expérience de conduite plus agréable pour les occupants. Plusieurs articles ont 

examiné et appliqué diverses méthodes en s'appuyant sur la théorie de la bifurcation dans le 

contexte de l'ingénierie automobile. E. Ono al. dans [105] ont étudié la bifurcation dans la 

dynamique du véhicule et contrôle robuste de la direction de la roue avant. X. Wang al. dans 

[106] ont Analysé de la bifurcation couplée au véhicule de l'angle de braquage et du couple 

moteur. G. Mastinu Straight al. dans [107] ont examiné la stabilité de conduite en ligne droite 

des automobiles : expérimentations avec un simulateur de conduite. 

II.6.5 Ingénierie des turbines à gaz 

L'application de la théorie de bifurcation à l'analyse du comportement vibratoire des turbines 

à gaz est d'une importance capitale pour garantir le fonctionnement stable et sûr de ces 

machines complexes. Les turbines à gaz sont largement utilisées dans l'industrie pour la 

production d'électricité, la propulsion des avions, la génération d'énergie mécanique, et 

d'autres applications nécessitant une conversion efficace de l'énergie thermique en énergie 

mécanique. Il est essentiel de comprendre et de contrôler les vibrations dans ces systèmes 

pour éviter des défaillances potentiellement graves. Plusieurs publications ont exploré et mis 

en œuvre un éventail de méthodes en utilisant la théorie de la bifurcation dans le domaine de 

l'ingénierie des turbines. A. Merouane et al. dans [109] ont fait l'objet d'une analyse de la 

bifurcation des vibrations basées sur la modélisation dynamique d'une turbine à gaz solaire 

Titan 130. M.R. Iravani et A. Semlyen dans [110] ont réalisé une analyse de Bifurcations de 

Hopf en dynamique de torsion (turbines-générateurs). D. Yuwen et al. dans [111] ont fait 

l'objet d'une analyse de la stabilité globale stochastique et bifurcation d’un générateur 

hydroélectrique. Voici comment la théorie de bifurcation est appliquée à l'analyse du 

comportement vibratoire des turbines à gaz : 

 Identification des paramètres critiques  

 La première étape consiste à identifier les paramètres clés qui influencent les vibrations dans 

la turbine à gaz. Cela peut inclure la vitesse de rotation, la température, la pression, la 

géométrie des pales et des paliers, etc. Ces paramètres sont susceptibles de subir des 

variations en fonction des conditions de fonctionnement, ce qui peut affecter le comportement 

vibratoire. 

 

 



CHAPITRE II 

64 
 

 Modélisation du système  

 Un modèle mathématique du système de turbine à gaz est établi, prenant en compte les 

caractéristiques dynamiques du rotor, des pales, de l'arbre, et du fluide de travail. Ce modèle 

tient compte de la non-linéarité inhérente à ces systèmes et des interactions complexes entre 

les composants. 

 Analyse des bifurcations  

 La théorie de bifurcation est utilisée pour étudier comment le comportement vibratoire du 

système évolue en fonction des variations des paramètres critiques. Les bifurcations 

correspondent à des points où le comportement du système change de manière significative. 

Par exemple, on peut identifier les vitesses critiques à proximité desquelles des modes de 

vibration indésirables peuvent apparaître. 

 Stabilité et contrôle  

En comprenant les bifurcations et en identifiant les régions de stabilité et d'instabilité, les 

ingénieurs peuvent concevoir des dispositifs de contrôle pour prévenir ou atténuer les 

vibrations indésirables. Cela peut impliquer l'utilisation de systèmes d'amortissement 

actifs ou passifs, des ajustements des paramètres de fonctionnement, ou des modifications 

de la conception de la turbine. 

 Validation expérimentale  

 Les résultats de l'analyse de bifurcation peuvent être confirmés par des essais expérimentaux 

sur des prototypes de turbines à gaz. Cela permet de s'assurer que les prédictions théoriques 

correspondent à la réalité et de peaufiner les stratégies de contrôle. 

En résumé, l'application de la théorie de bifurcation à l'analyse du comportement vibratoire 

des turbines à gaz permet d'optimiser la conception, le fonctionnement et la maintenance de 

ces systèmes complexes, assurant ainsi leur fiabilité et leur sécurité. Cela est particulièrement 

important dans des domaines tels que la production d'énergie et l'aviation, où des défaillances 

peuvent avoir des conséquences graves. 
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II.7 Conclusion  

Dans ce chapitre, nous avons exploré les concepts de bifurcation et de chaos au sein des 

systèmes dynamiques. En premier lieu, nous avons fourni des définitions précises de la 

bifurcation. Nous avons introduit les principes fondamentaux de la théorie de bifurcation, qui 

se produit lorsqu'un petit changement en douceur apporté aux valeurs des paramètres (appelés 

paramètres de bifurcation) d'un système provoque un changement qualitatif ou topologique 

soudain dans son comportement.  Généralement, à une bifurcation, les propriétés de stabilité 

locale des équilibres, des orbites périodiques ou d'autres ensembles invariants changent. Par la 

suite, nous avons présenté la théorie du chaos en citant les différents caractéristiques et 

scénarios de transition vers le chaos. Le chaos ne se produit que dans les systèmes 

déterministes, non linéaires et dynamiques. Elle peut résulter de systèmes relativement 

simples. Dans les systèmes régis par le temps discret, le chaos peut avoir lieu dans un système 

qui n'a qu'une seule variable. Dans les systèmes à temps continu, ce phénomène peut se 

produire avec seulement trois variables. Les détails du comportement chaotique sont 

hypersensibles aux changements des conditions initiales. Les prévisions de comportement à 

long terme n'ont aucun sens, les raisons en sont la sensibilité aux conditions initiales et 

l'impossibilité de mesurer une variable avec une précision infinie.  
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CHAPITRE III 

 

 

Les turbines à gaz : constitution, défaillance et 

méthodes de surveillance vibratoire 

 

 

 

Ce chapitre donne un aperçu des turbines à gaz, englobant leur conception structurelle, leurs 

principes de fonctionnement et leurs composants essentiels. Il présente un examen détaillé du 

fonctionnement complexe des turbines à gaz, mettant en lumière leur rôle crucial dans diverses 

applications industrielles. En outre, ce chapitre souligne l’importance de comprendre les modes 

de défaillance courants, en soulignant le besoin critique de stratégies de maintenance et de 

surveillance robustes. Un accent particulier est mis sur le rôle central des méthodes de 

surveillance des vibrations pour garantir les performances et la longévité optimales des turbines 

à gaz. Ce chapitre fournit une base solide pour comprendre les complexités des systèmes de 

turbine à gaz, jetant les bases d'une exploration plus approfondie dans le chapitre suivant.  
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III.1 Introduction  

Les turbines à gaz font aujourd'hui partie intégrante des systèmes de production d'électricité, de 

transport, de pétrochimie et de divers systèmes de traitement industriel. Bien que la conception 

et l'application des turbines à gaz dans chacun des domaines et leurs exigences opérationnelles 

soient différentes, elles partagent la même physique sous-jacente. La performance des turbines 

à gaz est le produit final qui influence fortement la rentabilité de l'entreprise qui les emploie. 

Les turbines à gaz industrielles doivent souvent fonctionner pendant de longues périodes dans 

des conditions qui ne correspondent pas à leurs conditions de conception. Par conséquent, 

comprendre les performances des turbines à gaz dans de telles conditions de fonctionnement 

est particulièrement important, en particulier dans un marché dérégulé. D'autres facteurs en plus 

des performances des turbines à gaz affectent leur opérabilité. Ces facteurs comprennent les 

émissions, la détérioration, la durée de vie, les contrôles, et la vibration. Par exemple, La 

détérioration des performances des turbines à gaz est inévitable. Cela peut être dû à un 

encrassement du compresseur, qui peut être facilement corrigé par un lavage du compresseur, 

ou à des dommages plus graves aux compresseurs ou aux turbines. Par conséquent, une 

compréhension de la détérioration des performances est désormais primordiale.  Différentes 

limites de fonctionnement de la turbine sont imposées par les constructeurs et correspondent à 

la limite, à la vitesse, à la puissance, et à la température d'échappement. Ceux-ci sont nécessaires 

pour atteindre une durée de vie appropriée de la turbine à gaz. Il est de la responsabilité du 

système de commande de la turbine de s'assurer que ces limites de fonctionnement ne sont pas 

dépassées. De plus, c'est également le travail du système de contrôle de s'assurer que tout 

changement de charge de la turbine se produit en toute sécurité. La vibration dans les turbines 

à gaz est considérée comme un événement préjudiciable, qui entraîne des incidents tels qu'un 

arrêt d'urgence ou des dommages aux aubes de turbine et impose des coûts élevés au système. 

Ainsi, la mesure et l'analyse du taux de vibration dans les turbines à gaz sont très importantes 

et connaître ses conditions de fonctionnement et la prédiction de ce phénomène peut aider 

beaucoup à réduire les vibrations, éviter d'endommager les aubes et éventuellement des 

économies financières. Fondamentalement, il existe quatre niveaux d'observation et de 

surveillance des vibrations de la turbine [57,68]. Au premier niveau, la mesure est effectuée 

manuellement en cas de besoin (anciennes turbines). Au deuxième niveau, les vibrations sont 

observées en continu à l'aide des capteurs installés aux endroits concernés. À ce niveau, lorsque 

les opérateurs de la salle de contrôle constatent un état d'urgence, ils doivent déclencher l'unité 

si nécessaire. Le troisième niveau est similaire au deuxième niveau, tandis qu'un module 
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déclenche automatiquement l'unité. Enfin, au quatrième niveau, en collectant diverses données, 

en prédisant et en analysant le spectre de vibration de la turbine, l'unité se déclenchera chaque 

fois que cela sera nécessaire. Les turbines à gaz ont une longue histoire qui remonte à plus d'un 

siècle [57]. Les premiers concepts de turbines à gaz ont été proposés à la fin du XIXe siècle par 

des inventeurs tels que Aegidius Elling. Cependant, c'est au cours des années 1930 que les 

progrès significatifs ont été réalisés dans le développement des turbines à gaz, principalement 

grâce aux travaux de pionniers tels que Frank Whittle au Royaume-Uni et Hans von Ohain en 

Allemagne. Frank Whittle a conçu et développé le premier moteur à réaction pratique, qui était 

essentiellement une turbine à gaz adaptée à la propulsion aérienne. Son moteur a réalisé son 

premier vol en 1941. Parallèlement, Hans von Ohain a également développé indépendamment 

un moteur à réaction en Allemagne, qui a été utilisé dans des avions de la Luftwaffe. Après la 

Seconde Guerre mondiale, les turbines à gaz ont trouvé des applications de plus en plus larges 

dans divers domaines. Elles ont été utilisées pour la production d'électricité dans les centrales 

électriques, pour la propulsion des navires et des locomotives, ainsi que pour d'autres 

applications industrielles. Au fil des décennies, les turbines à gaz ont connu des améliorations 

constantes, notamment en termes d'efficacité énergétique, de fiabilité et de performances. Les 

technologies avancées, telles que les turbines à cycle combiné et les turbines à gaz dérivées de 

l'aéronautique, ont été développées pour augmenter l'efficacité et la polyvalence des turbines à 

gaz. 

III.2 Définition et Principe de fonctionnement 

Considérons une turbine à gaz de production d'électricité illustrée à la figure III.1. L'air de 

l'environnement pénètre dans la buse d'admission, où sa pression totale est partiellement 

convertie en énergie cinétique. Après avoir traversé l'entrée, l'air entre dans un compresseur à 

plusieurs étages, où sa pression totale augmente continuellement pour atteindre le rapport de 

pression de conception à la sortie du compresseur. L'augmentation de la pression totale est 

réalisée en fournissant de l'énergie mécanique à travers la turbine. Dans ce cas, on a affaire à 

une conversion partielle d'énergie mécanique en énergie potentielle. Sur la base du rapport de 

pression de compression, l'air du milieu de travail quitte la sortie du compresseur à une 

température totale et une pression totale relativement élevées. Il entre dans la chambre de 

combustion, où le carburant est ajouté. Dans la chambre de combustion, un processus de 

combustion intensif a lieu, où l'énergie chimique du combustible est convertie en énergie 

thermique. Le gaz de combustion résultant entre dans une turbine à plusieurs étages, où son 

énergie totale est, dans une large mesure, convertie en énergie mécanique.  
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Le processus de conversion d'énergie se poursuit dans le diffuseur de sortie, où l'énergie 

cinétique du gaz sortant est partiellement convertie en énergie potentielle. Le processus de 

conversion d'énergie qui a lieu dans les composants individuels est toujours associé à certaines 

pertes de pression totales qui entraîne une diminution de l'efficacité. Le processus de conversion 

d'énergie décrit ci-dessus est inhérent à toutes les turbines à gaz de production d'électricité, 

quels que soient leur taille, leurs types et leurs configurations de puissance.  

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.1 Turbine à gaz de production d'électricité à usage lourd Alstom GT13E2 

 

III.3 Classification et utilisations des Turbines à Gaz 

La turbine à gaz à cycle simple est classée dans les cinq grands groupes suivants : 

III.3.1 Turbines à gaz à usage lourd 

Dite “ Heavy Duty ” Sont des turbines à gaz industrielles de grande taille qui sont généralement 

utilisées pour la production d'électricité dans les grandes centrales électriques, avec une 

puissance allant de 3 à 480 MW et un rendement de 30 à 48 %. 

III.3.2 Turbines à gaz aérodérivative 

Comme son nom l'indique, sont des unités de production d'électricité qui ont une origine dans 

l'industrie aérospatiale comme le moteur principal des avions. Ces unités ont été adaptées à 

l'industrie de la génération électrique en supprimant les ventilateurs de dérivation et en ajoutant 

une turbine de puissance à leur échappement. La puissance de ces unités varie d'environ 2,5 à 

50 MW. L'efficacité de ces unités peut varier de 35% à 45%. 

III.3.3 Turbines à gaz industriel 

 Ces turbines varient dans la gamme d'environ 2,5 à 15 MW. Ceux-ci sont largement utilisés 

dans de nombreuses usines pétrochimiques pour les trains d'entraînement des compresseurs. 

L'efficacité de ces unités se situe dans les 30 basses. 
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III.3.4 petites turbines à gaz 

Ces turbines à gaz sont dans la plage d'environ 0,5 à 2,5 MW. Ils ont souvent des compresseurs 

centrifuges et des turbines à flux radial. L'efficacité de ces unités peut varier de 15% à 25%. 

III.3.5 Microturbines 

Ces turbines sont dans la plage de 20 à 350 kW. Généralement utilisées pour la cogénération 

résidentielle, les systèmes de secours ou les applications industrielles légères.  

III.4 Type d’entraînement  

Les turbines à gaz industrielles sont conçues comme un arbre ou deux arbres en fonction de la 

vitesse de l'équipement entraîné, comme le montre la figure ci-dessous. Si la vitesse de 

l'entraînement est fixe, comme un alternateur ou un générateur, une turbine à un arbre est 

utilisée, tandis que la vitesse est variable, comme un compresseur ou une pompe, une turbine à 

double arbre est utilisée. 

 

 

 

 

 

 

 

 

      

Figure III.2 : Conception de turbines à gaz industrielles 

 

III.5 Composants majeurs de turbine à gaz 

Une turbine à gaz contemporaine est construite autour de trois composants essentiels : un 

compresseur, une chambre de combustion et une turbine. Nous porterons une attention 

particulière à la turbine MS5002B développée par Nuovo Pignone, une référence 

incontournable dans l'industrie énergétique. Cette turbine est largement adoptée par 

SONATRACH, leader dans le domaine de l'exploration, de la production et du transport des 

hydrocarbures. En effet, la turbine MS5002B de Nuovo Pignone a trouvé sa place 

prépondérante au sein des stations de compression et de pompage de SONATRACH, 
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contribuant ainsi de manière significative à l'efficacité opérationnelle et à la fiabilité des 

installations. Au cours des prochaines sections, nous explorerons en détail les composants 

majeurs de la turbine à gaz MS5002B, mettant en lumière ses caractéristiques innovantes ainsi 

que ses avantages indéniables pour les opérations industrielles. De l'analyse du compresseur à 

l'étude approfondie de la chambre de combustion et de la turbine, nous mettrons en évidence 

les performances exceptionnelles de cette technologie et son impact positif sur le secteur 

énergétique dans son ensemble. 

III.5.1 Section d'entrée 

La section d'entrée dirige le flux d'air provenant du système d'aspiration vers la section du 

compresseur, figure III.3. 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.3 : La section d'entrée de turbine MS5002B 

III.5.2 Compresseur 

Le rôle du compresseur dans une turbine à gaz est de produire un flux d'air fortement comprimé 

introduit dans une chambre de combustion où il est mélangé avec du carburant puis enflammé. 

Le compresseur est normalement monté sur le même arbre que la turbine et utilise une partie 

de la puissance développée par la turbine pour remplir sa fonction. Le compresseur de la turbine 

MS5002B, figure III.4, a 16 ensembles d'aubes, appelés étages, avec un taux de compression 

global de 8,8. Chaque étage comprimera l'air de l'étage précédent. Chaque étage est constitué 

d'un ensemble d'aubes fixées à l'arbre du compresseur et tournant avec lui, suivi d'un ensemble 

d'aubes statiques. Les aubes du premier étage aspirent l'air et augmentent sa pression et sa 

vitesse. Cet air traverse alors les aubes statiques qui par leur forme transforment l'augmentation 

de vitesse en augmentation de pression. L'air passe ensuite à l'étape suivante où une 

compression supplémentaire a lieu, et ainsi de suite jusqu'à ce que l'air sorte de l'étape finale à 

la pression requise, figure III.5. La compression augmente également la température de l'air  
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de sorte que l'air sortant du compresseur est plus chaud que l'air qui y est entré. La section 

compresseur de la turbine à gaz comprend également des aubes directrices d'entrée IGV, figure 

III.6, pour garantir que l'air est aspiré dans le premier étage au meilleur angle. Enfin, il existe 

également des aubes directrices de sortie EGV, figure III.6, qui dirigent l'air dans la chambre 

de combustion. Le compresseur sert également à fournir une source d'air nécessaire qui est 

utilisée comme suit : 

 30 % de l'air comprimé est utilisé comme air primaire (air de combustion). 

 5 % de l'air est utilisé pour les systèmes auxiliaires de la turbine à gaz (air de 

prélèvement et d'étanchéité, antigivrage de la turbine à gaz). 

 L'air restant est utilisé comme air secondaire pour : 

o Refroidir les gaz de combustion. 

o Protéger et refroidir les tuyères, les carters et les paliers des turbines. 

             

Figure III.4 : Section compresseur de turbine MS5002B 

 

Figure III.5 : Compression d’air par étages de compresseur 
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Figure III.6 : Position des aubes directrices d'entrée IGV et de sortie EGV 

 

III.5.3 Chambres de combustion 

La chambre de combustion est un composant essentiel d’une turbine à gaz, responsable du 

processus de combustion qui génère du gaz à haute température et haute pression. La chambre 

de combustion de la turbine MS5002B est conçue pour mélanger efficacement le carburant et 

l’air, allumer le mélange et maintenir une combustion stable. Elle utilise généralement une 

configuration de chambre de combustion à flux inversé, ce qui signifie que les gaz de 

combustion sont dirigés dans le sens opposé à l'air de combustion. Cela permet une meilleure 

stabilité de combustion et une réduction des émissions d'oxydes d'azote (NOx). Nous aborderons 

dans la suite les caractéristiques clés de la chambre de combustion de la turbine à gaz MS5002B  

III.5.3.1 Chambre de combustion annulaire  

La MS5002B utilise une chambre de combustion annulaire, où 12 buses de carburant sont 

disposées en cercle autour de l’axe central de la turbine, figure III.7. Cette configuration permet 

une taille compacte et une combustion efficace.   

III.5.3.2 Système d’injection de carburant  

La chambre de combustion est dotée d’un système d’injection de carburant qui introduit le 

carburant dans la chambre de combustion. Le combustible est atomisé et mélangé avec de l’air 

comprimé avant l’allumage, figure III.8. 

III.5.3.3 Tube à flamme  

 Le tube à flamme fournit la chambre où le carburant et l’air se mélangent et brûlent. Il est conçu 

pour résister aux températures et pressions élevées générées pendant le processus de 

combustion. La chambre de combustion de la turbine MS5002B utilise des matériaux avancés 

et des techniques de refroidissement pour assurer la durabilité et la fiabilité, figure III.8.    
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III.5.3.4 Système d’allumage  

La chambre de combustion de la turbine MS5002B comprend un système d’allumage pour 

amorcer le processus de combustion. Ce système utilise généralement des bougies d’allumage 

ou d’autres dispositifs d’allumage pour allumer le mélange de carburant et d’air, figure III.8.  

III.5.3.5 Contrôle des émissions  

Les chambres de combustion de turbine à gaz, y compris le MS5002B, sont conçues pour 

répondre à des réglementations strictes en matière d’émissions. Ils utilisent diverses 

technologies, comme la combustion avec pré-mélange pauvre et les revêtements avancés, pour 

réduire les émissions d’oxydes d’azote (NOx) et d’autres polluants.    

  

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.7: Section de combustion de turbine MS5002B 

  

 

Figure III.8 : Composants du système de combustion 

Une fois le processus de combustion terminé, les gaz chauds passent dans la dernière étape de 

la chambre de combustion appelée section de transition, figure III.9.  
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Il s'agit d'un conduit convergent qui va convertir la pression statique en pression dynamique, 

augmentant la vitesse des gaz chauds avant de les envoyer dans la section turbine. 

 

 

 

 

 

 

Figure III.9: Tube de transition 

III.5.4 Turbine 

La turbine est le composant clé qui extrait l’énergie des gaz de combustion en expansion. Il se 

compose de plusieurs étages, chacun avec un ensemble de buses fixes et des aubes rotatives. 

Les gaz à haute énergie circulent sur les aubes de turbine, les faisant tourner. La turbine 

MS5002B, figure III.10, est composée de deux rotors indépendants du point de vue mécanique 

(Vitesse nominale du 1er arbre 5100 tr/min, vitesse nominale du 2ème arbre 4903 tr/min). Les 

deux roues de turbine ne sont pas liées afin de leur permettre de travailler à des vitesses 

différentes pour s'adapter aux variations de charge requises par le compresseur centrifuge. Le 

premier rotor comprend le compresseur axial et la turbine HP (haute pression), figure III.11. 

Sur le second rotor BP (basse pression) il y a l’arbre de commande qui entraîne le compresseur 

centrifuge à travers un accouplement mécanique, figure III.11. 

 

 

  

 

 

 

 

Figure III.10: Roues HP et BP  
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Figure III.11: Rotor HP et BP de la turbine MS5002B 

 

III.5.5 Système d’échappement  

Après avoir traversé la turbine, les gaz de combustion sortent par le système d’échappement, 

figure III.12. Ce système comprend des conduits, des diffuseurs et des silencieux pour gérer 

l’écoulement des gaz d’échappement et réduire les niveaux de bruit. 

 

  

 Figure III.12: Section d’échappement de la turbine MS5002B 

 

III.5.6 Palier   

Les paliers constituent aujourd'hui l'un des composants les plus critiques des turbomachines et 

des machines tournantes. Leur influence sur les performances dynamiques du rotor, la durée de 

vie et la fiabilité de la machine ne peut être ignorée. Bon nombre des problèmes auxquels nous 

sommes confrontés aujourd'hui avec les machines peuvent être attribués à la conception et à 

l'application des paliers. Une compréhension du fonctionnement des paliers et une certaine 

connaissance des principes de base qui sous-tendent leur fonctionnement sont donc essentielles 

pour faire le bon choix pour la conception particulière qui correspond le mieux aux exigences 

de service de la machine en question. Les paliers sont classés en paliers à film fluide et en 

paliers à éléments roulants [55-59].  



CHAPITRE III 

77 
 

III.5.6.1 Palier à film fluide  

Les premières études d'un arbre et d'un palier fonctionnant dans des conditions 

hydrodynamiques complètes ont été réalisées par F.A. von Pauli en 1849 et par G.A. Hirn en 

1854. En 1883, le Russe Nikolay Petrov a conclu que le frottement dans les palies à film fluide 

était un phénomène hydrodynamique [56,60,63,64]. Beauchamp Tower [61] a pu montrer que 

la charge dans le palier était portée par le mince film d'huile grâce à ses mesures du profil de 

pression dans le palier, mais n'a pas expliqué comment et pourquoi cela se produit. Trois ans 

plus tard (1886), Osborne Reynolds de l'Université de Manchester en Angleterre publie un 

article [62] dans lequel il est capable de prédire et d'expliquer les mesures expérimentales 

menées par Tower. Reynolds a développé ce que l'on appelle l'équation de lubrification 

hydrodynamique de Reynolds classique en combinant l'équation simplifiée de Navier Stokes et 

l'équation de continuité. Différents types de paliers à film fluide sont classés en paliers à film 

d'huile et paliers à gaz, selon le type de fluide, paliers de butée et paliers radiaux (paliers lisses), 

en fonction de la direction de la charge, et les paliers hydrodynamiques et les paliers 

hydrostatiques, selon la façon dont la pression du lubrifiant est créée [55,56,65,67]. Les paliers 

à film fluide développent une pression dans le coin convergent, qui supporte la charge radiale 

sur un mince film d'huile. La plupart des paliers à film fluide sont de type hydrodynamique, où 

la pression du film est produite par la rotation de l'arbre entraînant l'huile dans le coin 

convergent formé par l'arbre et la surface du palier. Dans les paliers hydrodynamiques, la 

pression d'huile est juste suffisante pour maintenir le palier alimenté en huile et pour éliminer 

la chaleur de friction générée par le cisaillement visqueux dans le film mince. Un type moins 

courant de palier à film fluide est le type hydrostatique, où la pression du film est fournie par 

une pressurisation externe. Les paliers à film fluide existent dans une variété de configurations 

en fonction de l'application, de l'espace disponible et des exigences de la dynamique du rotor. 

Les vibrations auto-excitées dues aux paliers lisses sont analysées dans le chapitre suivant. Tout 

d'abord, les expressions d'une force élastique et d'une force d'amortissement produites par le 

film d'huile sont dérivées, suivies de la dérivation des équations de mouvement de l'ensemble 

du système de palier-rotor. 

III.5.6.2 Paliers lisse 

Un palier lisse se compose d'un corps approximativement cylindrique autour d'un arbre rotatif 

utilisé soit pour supporter une charge radiale, soit simplement comme guide pour une 

transmission en douceur du couple. Il s'agit d'un manchon (ou bague) fixe avec un arc complet 

de 360° ou de divers arrangements d'un ou d'arcs partiels dans une structure de boîtier, comme 
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illustré à la figure III.13. La partie du rotor dans le palier s'appelle un tourillon et le cylindre 

qui le supporte s'appelle un palier. La surface intérieure est généralement recouverte d'un 

matériau d'appui souple tel que du plomb ou de l'étain, du bronze d'appui ou du plastique. Les 

dispositions d'alimentation en lubrifiant vont d'un simple trou d'entrée à des rainures axiales, 

circonférentielles et hélicoïdales pour une distribution efficace du lubrifiant [55-57,60]. La 

figure III.14 (a) montre la coupe transversale d'un palier lisse au repos avec la surface du 

tourillon en contact avec la surface intérieure de la bague. Lorsque le mouvement est initié, 

figure III.14(b), l'arbre enroule d'abord la paroi du manchon dans le sens opposé à la rotation 

en raison du frottement métal-métal entre l'arbre en acier et l'alésage du palier. Avec une 

alimentation adéquate en lubrifiant, un film de lubrifiant en forme de coin est formé presque 

immédiatement pour soulever le tourillon dans sa position stable, figure III.14 (c). Une fois que 

l'arbre est en régime permanent, il prend une position dans le cercle de jeu du palier dont les 

coordonnées sont l'excentricité e et l'angle d'attitude θ. 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.13 : Géométrie et nomenclature du palier lisse 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.14 : Séquence du mouvement du tourillon depuis le démarrage jusqu'à l'état 

d'équilibre 
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III.5.6.3 Palier à patins oscillants 

Les paliers à patins oscillants (inclinables), figure III.15, sont un type de palier à film fluide 

utilisé pour supporter des machines tournantes telles que des turbines, des compresseurs et des 

pompes. Ils sont conçus pour réduire la friction et fournir un support stable et fiable pour l'arbre 

en rotation. L'action d'inclinaison des patins est obtenue grâce à l'utilisation de pivots ou de 

supports sphériques. Cela permet aux patins de s'auto-aligner avec l'arbre rotatif, compensant 

tout désalignement ou déviation pendant le fonctionnement. Le mécanisme d'inclinaison aide 

également à répartir la charge uniformément sur les patins, minimisant l'usure localisée et 

améliorant les performances globales et la longévité du palier. Cependant, ces paliers à patins 

oscillants à géométrie variable sont plus complexes, contiennent plus de pièces et ont 

généralement un amortissement plus faible que les paliers à géométrie fixe. 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.15 : Géométrie et nomenclature du palier à patins oscillants 

 

III.5.6.4 Paliers de turbine à gaz 

La turbine MS5002B installe, figure III.16: 

 Deux paliers lisse pour soutenir chacun des rotors HP et LP.  

 Un palier de butée pour chaque rotor afin de maintenir la position axiale du rotor au 

stator et de supporter les charges de poussée transmises par le rotor. 
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 Figure III.16 : Différent paliers de la turbine MS5002B 

Les différents types de paliers de la turbine MS5002B sont résumés sur le tableau ci-dessous. 

Tableau III.1 : Différent paliers de la turbine MS5002B 

Palier  

N° Type 

1 Elliptique 

 Patins oscillants (auto-égalisation) 

 Tapered land 

2 Elliptique 

3 Patins oscillants  

4 Patins oscillants 

 Patins oscillants (auto-égalisation) 

 Patins oscillants (sans égalisation) 
 

La Figure III.17, montre les différents placements des paliers de la turbine MS5002B. 

 

 

Figure III.17 : Principe de fonctionnement des paliers sur les Rotors HP et BP 
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III.6 Défaillances courantes dans les turbines à gaz 

Les turbines à gaz, comme tous les systèmes mécaniques complexes, peuvent subir diverses 

défaillances qui peuvent avoir une incidence sur leurs performances et leur fiabilité. Certaines 

des défaillances courantes des turbines à gaz seront discutées ci-dessous. 

III.6.1 Endommagement des aubes  

Les aubes de compresseur, de directrices et de turbines et sont soumises à des températures, des 

pressions et des forces centrifuges élevées. Au fil du temps, ils peuvent développer des fissures, 

des fragments volants des aubes, de l'érosion ou de la corrosion, entraînant une efficacité réduite 

ou même une défaillance catastrophique, figure III.18. 

 

Figure III.18 : Endommagement des aubes 

III.6.2 Érosion et corrosion  

Les écoulements d'air à grande vitesse, notamment dans la section du compresseur, peuvent 

provoquer l'érosion des surfaces des aubes, figure III.18. L'érosion peut entraîner la perte de 

matériau des aubes, altérer le profil aérodynamique et réduire l'efficacité. La corrosion, souvent 

causée par des impuretés dans le combustible ou des produits de combustion, peut également 

dégrader les composants de la turbine. L'érosion et la corrosion peuvent avoir un impact sur les 

performances, réduire l'efficacité du compresseur et augmenter les besoins en maintenance. 

III.6.3 Problèmes du système de combustion  

Les problèmes liés au système de combustion peuvent entraîner une combustion inefficace ou 

incomplète, ce qui entraîne une réduction de la puissance de sortie, une augmentation des 

émissions ou des extinctions. Des problèmes peuvent survenir en raison de la qualité du 

combustible, du mauvais alignement du brûleur, des buses de combustible bouchées, figure 

III.19, ou de l’instabilité de la flamme.  
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La qualité du combustible utilisé dans les turbines à gaz peut avoir un impact sur leurs 

performances. Un combustible contaminé ou de mauvaise qualité peut introduire des impuretés, 

des particules ou des éléments corrosifs pouvant endommager les composants de la turbine, 

réduire l'efficacité de la combustion et augmenter les émissions. Un combustible de haute 

qualité et propre, répondant aux spécifications du fabricant de la turbine, est essentiel pour des 

performances et une durée de vie optimales. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.19 : Dépôt de calamine sur la face d'injecteur 

 

III.6.4 Défaillances des paliers et des arbres  

Les paliers et les arbres des turbines à gaz sont soumis à des charges et des vitesses de rotation 

élevées. Une défaillance peut survenir en raison de problèmes de lubrification, d’usure, d’un 

mauvais alignement ou d’un refroidissement inadéquat. Les défaillances de paliers ou d’arbres 

peuvent entraîner des arrêts de turbine et des coûts de réparation importants, figure III.20. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.20 : (a) Usure dans le demi-palier inférieur ;(b) Usure du déflecteur d'huile 

III.6.5 Encrassement et dépôts  

 Avec le temps, les turbines à gaz peuvent accumuler des dépôts sur les aubes du compresseur, 

les aubes de la turbine et les surfaces internes, figure III.21. 
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 L'encrassement peut réduire le débit d'air, perturber l'aérodynamique et diminuer l'efficacité du 

transfert de chaleur. Les dépôts peuvent être constitués de saleté, de poussière, d'huile, de 

produits de corrosion ou d'autres contaminants présents dans l'air ou le combustible. 

L'encrassement et les dépôts peuvent entraîner une augmentation de la consommation de 

combustible, une diminution de la puissance produite et une augmentation des températures de 

fonctionnement. De même, le carburant contaminé peut provoquer un colmatage des injecteurs 

ou des problèmes de combustion, figure III.19. Un entretien régulier et une filtration adéquate 

sont essentiels pour prévenir ces problèmes. 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.21 : (a) Dépôt important d’huile avec du sable sur la partie inférieure du caisson 

d’admission ; (b) Dépôt de saleté sur les IGV 

III.6.6 Défaillances du système de refroidissement  

Les turbines à gaz s'appuient sur des systèmes de refroidissement pour gérer les températures 

élevées générées pendant le fonctionnement. Si le système de refroidissement tombe en panne, 

des points chauds peuvent se développer dans les composants critiques, entraînant des 

contraintes thermiques, une dégradation des matériaux ou même une défaillance mécanique. 

III.6.7 Problèmes du système de lubrification  

Une lubrification adéquate est essentielle au bon fonctionnement des turbines à gaz. Les 

défaillances du système de lubrification, comme les fuites d’huile, figure III.21(a), les filtres 

obstrués ou une pression d’huile inadéquate, peuvent entraîner une augmentation du frottement, 

figure III.20(a), une usure excessive et des dommages potentiels aux composants de la turbine. 

L’entretien proactif, la surveillance et les inspections régulières sont essentiels pour détecter et 

corriger ces défaillances courantes des turbines à gaz. Une détection précoce et une réparation 

rapide peuvent aider à minimiser les temps d’arrêt, optimiser les performances et prolonger la 

durée de vie de la turbine. 
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III.6.8 Contrainte thermique   

Les turbines à gaz connaissent d'importants gradients thermiques pendant leur fonctionnement. 

Les variations rapides de température, les cycles thermiques et l'expansion thermique peuvent 

induire des contraintes thermiques dans les composants de la turbine, tels que les aubes du rotor, 

les buses ou les enveloppes. Au fil du temps, les contraintes thermiques peuvent provoquer des 

déformations ou des fissures, ayant un impact négatif sur les performances et la fiabilité. 

III.6.9 Problème de vieillissement  

Les turbines à gaz ont une durée de vie opérationnelle limitée et leurs performances peuvent se 

détériorer avec le temps. Des facteurs tels que le nombre total d'heures de fonctionnement, le 

nombre de démarrages et d'arrêts, ainsi que l'historique de maintenance, peuvent influencer la 

détérioration des performances. À mesure que les turbines à gaz vieillissent, les composants 

peuvent subir une usure accrue, une dégradation ou une réduction de l'efficacité, ce qui nécessite 

des inspections et une maintenance plus fréquentes. 

III.6.10 Dysfonctionnements du système de contrôle 

Les systèmes de contrôle des turbines à gaz sont responsables de la surveillance et de la 

régulation de divers paramètres tels que le débit de carburant, la température et la vitesse.  Les 

dysfonctionnements ou les défaillances des capteurs dans le système de commande peuvent 

entraîner une instabilité, une survitesse ou une sous-vitesse de la turbine. Ces problèmes 

peuvent causer des arrêts, réduire l’efficacité ou même endommager la turbine. 

III.6.11 Problème de vibrations 

Les vibrations dans les turbines à gaz sont un problème courant qui peut survenir en raison de 

divers facteurs. Bien qu'une certaine quantité de vibrations soit attendue dans les machines 

tournantes, des vibrations excessives ou anormales peuvent entraîner des vibrations excessives 

ou anormales peuvent endommager l’équipement, réduire l’efficacité et même présenter des 

risques pour la sécurité. Certains des points clés à considérer concernant les vibrations dans les 

turbines à gaz seront discutés ci-dessous.  

III.6.12.1 Causes des vibrations  

Les vibrations dans les turbines à gaz peuvent provenir de plusieurs sources, notamment 

[64-68] :  
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 Balourd : Le balourd fait référence à une condition où le poids ou la masse de rotation 

n'est pas uniformément réparti autour de l'axe de rotation du rotor. Lorsqu'un rotor 

présente un balourd, cela signifie qu'il y a une distribution inégale de masse, ce qui peut 

entraîner des conséquences indésirables. L'effet principal du balourd du rotor est la 

génération de forces centrifuges pendant la rotation. Ces forces centrifuges peuvent 

provoquer des vibrations excessives, ce qui peut être préjudiciable à la performance du 

rotor et à la durée de vie de l'équipement. 

 Désalignement : Dans le contexte de machines rotatives, comme des turbines, fait 

référence à une situation où le rotor n'est pas correctement aligné avec d'autres 

composants fixes de la machine, tels que les paliers ou les boîtiers. En d'autres termes, 

les axes du rotor et des composants fixes ne sont pas parfaitement alignés comme ils le 

devraient. Cela peut être causé par divers facteurs, tels que des erreurs d'installation, des 

défauts de fabrication, des déformations structurelles, ou même l'usure au fil du temps. 

Lorsqu'il y a un désalignement, cela peut entraîner plusieurs problèmes, dont les 

vibrations sont l'un des plus courants.  

 Résonance : Lorsque la fréquence naturelle d'un composant correspond à la fréquence 

d'excitation, une résonance peut se produire, entraînant une augmentation des 

amplitudes de vibration. 

 Forces aérodynamiques : Des forces aérodynamiques déséquilibrées agissant sur les 

aubes du rotor ou les étages du compresseur peuvent induire des vibrations. 

 Frottements et jeux : Le contact entre les pièces rotatives et fixes dû à des jeux ou des 

frottements excessifs peut générer des vibrations. 

 Problèmes de palier : des problèmes de palier, tels qu'un désalignement, une mauvaise 

lubrification ou des composants usés, peuvent contribuer aux vibrations. 

III.6.12.2 Effets des vibrations  

Les vibrations excessives dans les turbines à gaz peuvent avoir plusieurs conséquences 

négatives, notamment [59,60,63,64,66] : 

 Défaillance par fatigue : des contraintes cycliques élevées causées par des vibrations 

peuvent entraîner une défaillance prématurée par fatigue de composants, comme les 

aubes et les disques. 

 Efficacité réduite : les vibrations peuvent réduire l’efficacité globale de la turbine à 

gaz en affectant les performances des composants rotatifs et en perturbant le flux d’air. 
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 Augmentation de l’entretien : Des vibrations excessives peuvent nécessiter des 

inspections et de l’entretien plus fréquents, ce qui entraîne une augmentation des temps 

d’arrêt et des coûts d’exploitation. 

 Risques pour la sécurité : Les vibrations graves peuvent présenter des risques pour la 

sécurité du personnel et de l’équipement environnant et causer des accidents ou des 

dommages. 

III.7 Surveillance des vibrations de turbine à gaz 

La surveillance des vibrations des turbines à gaz est un aspect essentiel du fonctionnement 

efficace et fiable des systèmes de turbines à gaz. Les vibrations peuvent indiquer des problèmes 

potentiels avec les composants mécaniques de la turbine, tels que les rotors, les paliers, les 

aubes et d’autres pièces tournantes. En surveillant et en analysant les niveaux de vibrations, les 

opérateurs peuvent détecter des anomalies, diagnostiquer des problèmes et prendre des mesures 

préventives ou correctives pour éviter des défaillances catastrophiques ou des temps d’arrêt 

imprévus. Certains des points clés à prendre en compte concernant la surveillance des vibrations 

des turbines à gaz seront discutés ci-dessous.  

III.7.1 Analyse des vibrations   

L’analyse vibratoire est une technique utilisée pour étudier et analyser le comportement 

vibratoire des machines tournantes. Le principe de base de l'analyse vibratoire repose sur le fait 

que les machines en mouvement produisent des vibrations caractéristiques qui sont directement 

liées à leur état de fonctionnement. En mesurant et en analysant ces vibrations, on peut détecter 

les signes de dysfonctionnement, de déséquilibre, de jeu excessif, d'usure des paliers, de 

problèmes d'alignement, de résonance, de défauts de structure, etc. Nous aborderons dans la 

suite les principales étapes de la chaîne d'analyse vibratoire. 

III.7.1.1 Acquisition des données  

Pour effectuer une analyse vibratoire, des capteurs appropriés tels que des accéléromètres, des 

vélocimetres ou des proximètres sont utilisés pour mesurer les vibrations sur la turbine à gaz. 

Ces capteurs sont placés stratégiquement à des endroits critiques, tels que les paliers et les 

arbres. Ces capteurs convertissent les mouvements vibratoires en signaux électriques qui 

peuvent être enregistrés et analysés. 
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III.7.1.2 Prétraitement des données  

Les signaux vibratoires bruts peuvent être affectés par du bruit ou des interférences indésirables. 

Le prétraitement des données consiste à filtrer les signaux pour éliminer le bruit afin d'obtenir 

des données de vibration de haute qualité, comme visualisé dans la figure III.22. 

 

 

 

 

 

Figure III.22 : Signal brut dans le domaine temporel,  

Ainsi que ce même signal après avoir été filtré 
 

III.7.1.3 Analyse temporelle  

Cette stratégie de surveillance implique de suivre de manière continue l'évolution des vibrations 

d'une machine au fil du temps en fonction de ses paramètres de fonctionnement spécifiques. 

Par exemple, on peut étudier les vibrations d'une turbine pendant son processus d'accélération 

ou de décélération. Ce suivi permet de comprendre comment les vibrations varient en réponse 

aux changements dans les conditions de fonctionnement de la machine. Lorsque le signal de 

vibration est simple et facile à interpréter, cette méthode de suivi est relativement aisée à 

exploiter. Cependant, elle devient plus complexe à utiliser lorsque le signal de vibration est le 

résultat de multiples sollicitations ou influences. Dans de telles situations, la variété des sources 

de vibration peut rendre difficile la séparation et l'interprétation des différentes composantes du 

signal, ce qui rend le suivi et l'analyse plus difficiles voire impossible.  

III.7.1.4 Analyse spectrale  

L'analyse spectrale est une technique essentielle dans le domaine de la surveillance des 

machines. Elle implique de recueillir les signaux vibratoires émis par la machine et de les 

analyser de manière méthodique pour détecter la présence d'éventuels défauts. Cette approche 

permet d'explorer les différentes fréquences présentes dans le signal et de rechercher les 

signatures vibratoires associées à divers types de défauts susceptibles d'affecter le bon 

fonctionnement de l'installation.  
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En utilisant des outils telles que l'analyse spectrale par transformée de Fourier rapide FFT (Fast 

Fourier Transform), figure III.23, l'analyse de spectre de puissance et l'analyse en ondelettes, 

l'analyse spectrale permet d'identifier les caractéristiques vibratoires distinctes associées à des 

problèmes spécifiques tels que des déséquilibres, des jeux mécaniques, des défauts de 

roulements, ou d'autres anomalies potentielles. Cette approche offre ainsi la possibilité d'établir 

un diagnostic précis en déterminant la nature exacte de l'anomalie détectée et, dans la mesure 

du possible, d'évaluer sa gravité. La formule (III.1) représente la transformée de Fourrier : 

𝑋(𝑓) = ∫ 𝑥(𝑡)𝑒−𝑖2𝜋𝑓𝑡
+∞

−∞
                                                                                                                       (III.1) 

 

Figure III.23 : Signal temporel et spectre correspondant 

III.7.1.5 Diagnostic et interprétation  

Une fois les données analysées, il est possible de diagnostiquer les problèmes potentiels du 

système. Cela nécessite une bonne compréhension des caractéristiques vibratoires normales et 

anormales du système étudié. Des comparaisons avec des seuils prédéfinis, des normes ou des 

modèles de référence, par exemple le tableau 1, peuvent être effectuées pour détecter les 

anomalies, les déséquilibres, les défauts de roulements, les problèmes de lubrification ou 

d'autres problèmes potentiels. 
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Tableau III.2 : Principales anomalies 

Type d’anomalie Caractéristiques et Représentation spectrale du défaut 

Balourd Pic élevé à la fréquence de rotation f0 

 

 

 

 

 

 

Défaut d’alignement Pic élevé au 2 × 𝑓0 

 

 

 

 

 

 

Défaut de desserrage Peigne de raies d’harmoniques de f0 

 

 

 

 

 

Frottement Peigne de raies d’harmoniques à  de 1 2⁄ × 𝑓0 en basse 

fréquence et en début de moyenne fréquence. 

 

 

 

 

 

 
 

III.7.2 Systèmes d’alarme et de surveillance  

Les systèmes de surveillance des vibrations des turbines à gaz sont généralement équipés de 

dispositifs d’alarme. Lorsque les vibrations dépassent les seuils prédéfinis, des alarmes sont 

déclenchées pour alerter les opérateurs des problèmes potentiels. La surveillance continue 

permet une évaluation et une intervention en temps réel, au besoin. 

III.7.2.1 Surveillance d'une turbine à gaz avec le système de commande GE    

              SPEEDTRONIC™ Mark VIe   

Le système de commande GE SPEEDTRONIC™ Mark VIe est une plateforme de contrôle 

avancée utilisée dans diverses applications, y compris la surveillance et le contrôle de turbines 

à gaz. Nous en discuterons ci-dessous quelques aspects clés de la surveillance d'une turbine à 

gaz avec le système SPEEDTRONIC™ Mark VIe : 
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 Contrôle de la Turbine à Gaz 

Le Mark VIe assure le contrôle en temps réel de la turbine à gaz en ajustant divers paramètres, 

tels que la quantité de carburant injectée (comme visualisé dans la figure III.24), la vitesse 

(comme explicité dans la figure III.25), la température (comme représenté dans la figure III.26), 

la pression (comme dépeint dans la figure III.27), la vanne de régulation (comme montré dans 

la figure III.28), etc. Cela permet de maintenir la turbine à une vitesse et une charge spécifiques 

en fonction des besoins du réseau électrique. 

  

Figure III.24 : Interface Utilisateur Graphique pour la turbine PGT25 : 

Régulateur de débit de carburant FSR 
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Figure III.25 : Interface Utilisateur Graphique pour la turbine MS5000B : 

Vitesse du rotor HP 

   

Figure III.26 : Interface Utilisateur Graphique pour PGT25 : 

Température d'échappement 
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Figure III.27 : Interface Utilisateur Graphique pour PGT25 : 

                   Pression et vibrations du générateur de gaz 
 

   

       

Figure III.28 : Interface Utilisateur Graphique pour la turbine MS5002B : 

Régulateur de vannes SRV et GCV 
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 Surveillance des paramètres  

 Le système surveille en permanence un ensemble de paramètres de fonctionnement de la 

turbine à gaz. Cela inclut la surveillance des vibrations (comme illustré dans la figure III.27), 

des températures, des pressions, des niveaux de carburant, la phase de démarrage (comme 

visualisé dans la figure III.28), etc. Toute déviation par rapport aux valeurs prédéfinies peut 

déclencher des alarmes ou des actions préventives.   

 Protection et Sécurité  

Le Mark VIe est équipé de fonctions de protection avancées pour détecter et réagir 

rapidement aux conditions anormales ou aux situations dangereuses. Cela contribue à 

assurer la sécurité des opérations.  Le système intègre des fonctionnalités de protection 

avancées pour prévenir les situations dangereuses. Cela peut inclure la limitation de la 

vitesse, la fermeture rapide des vannes de carburant en cas d'urgence, la protection contre 

les surcharges, etc.  

 

Figure III.29 : Interface Utilisateur Graphique pour PGT25 : 
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        Vibrations de la turbine de puissance 

 

  

Figure III.30 : Interface Utilisateur Graphique pour PGT25 : Phase de démarrage 

  

 Automatisation 

Le Mark VIe permet une certaine automatisation des processus, ce qui réduit la charge de 

travail des opérateurs et améliore l'efficacité opérationnelle. Il peut également prendre des 

décisions autonomes pour maintenir les performances optimales. 

 

 Interface Utilisateur Graphique  

Le système est doté d'une interface utilisateur graphique conviviale qui permet aux 

opérateurs de surveiller et de contrôler en temps réel les performances de la turbine à gaz. 

Cette interface offre des graphiques comme le montrent dans les figure III.22-28, des 

tableaux de bord et des outils de diagnostic pour faciliter la prise de décision. 

 Diagnostic 

Le Mark VIe utilise des fonctionnalités de diagnostic avancé pour identifier les problèmes 

potentiels avant qu'ils ne deviennent critiques, facilitant ainsi la planification de la maintenance 

préventive. Cela peut contribuer à réduire les temps d'arrêt non planifiés. 
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 Enregistrement des Données 

Le système enregistre des données historiques sur les performances de la turbine. Ces données 

peuvent être utilisées pour l'analyse post-opération, la génération de rapports et la planification 

de la maintenance. 

III.7.3 Entretien et atténuation  

La surveillance des vibrations est une approche proactive de la maintenance. En détectant les 

premiers signes de détérioration ou de défaillance, le personnel de maintenance peut planifier 

l’entretien préventif, réparer ou remplacer les composants défectueux et optimiser les 

performances de la turbine. 

III.7.4 Normes et lignes directrices   

Les normes internationales, telles que les normes ISO 10816 et API 670, fournissent des lignes 

directrices pour la surveillance des vibrations des turbines à gaz. Ces normes précisent les 

niveaux de vibrations acceptables, les méthodes de mesure et les pratiques recommandées pour 

l’analyse et l’interprétation des données sur les vibrations. 

III 8.  Conclusion  

Les turbines à gaz, en raison de leur complexité, comprennent des composants critiques 

susceptibles de subir divers modes de défaillance. Pour prévenir ces défaillances et assurer un 

fonctionnement fiable, des méthodes avancées de surveillance des vibrations sont essentielles. 

Cela inclut l'utilisation de techniques telles que l'analyse des signatures vibratoires et la 

surveillance en ligne. L'analyse des signatures vibratoires permet d'identifier des modèles 

caractéristiques de vibrations qui peuvent indiquer des problèmes potentiels. La surveillance en 

ligne, quant à elle, offre une surveillance continue des paramètres vibratoires, permettant une 

détection précoce des anomalies. L'importance de ces méthodes de surveillance réside dans leur 

capacité à détecter rapidement les problèmes émergents. En anticipant ces problèmes, les 

opérateurs peuvent prendre des mesures correctives avant que des dommages significatifs ne se 

produisent. Ceci a un impact direct sur la réduction des temps d'arrêt, minimisant ainsi les coûts 

de réparation et améliorant la disponibilité opérationnelle.  

En résumé, la surveillance des vibrations joue un rôle fondamental dans la garantie de la 

fiabilité, des performances et de la sécurité des turbines à gaz. En optimisant le fonctionnement 

et en prolongeant la durée de vie de ces machines complexes, elle contribue à une exploitation 

plus économique et efficiente dans le contexte industriel. 
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CHAPITRE IV 

 

Étude de bifurcation des vibrations dans une turbine 

à gaz  

L'émergence de technologies modernes dans les secteurs pétroliers et gaziers présente une 

opportunité d'améliorer la productivité, de réduire les impacts environnementaux, y compris 

les émissions, et d'optimiser l'efficacité énergétique de ces installations, conduisant finalement 

à des gains économiques accrus. Dans une démarche de développement durable de 

l'exploitation des turbines à gaz, Ce chapitre préconise l'utilisation d'indices de bifurcation 

pour évaluer l'état opérationnel d'une turbine MS5002B installée dans une station de 

compression de gaz et assurer sa stabilité. Grâce à une comparaison des résultats 

expérimentaux et des résultats numériques du modèle développé, validés par des données 

opérationnelles réelles, l'étude anticipe et prédit les comportements dynamiques non linéaires 

complexes du système palier-rotor de la turbine examinée. En utilisant des données 

opérationnelles pour surveiller les phénomènes de dégradation affectant cette turbine, des 

tests de robustesse ont été menés pour examiner les impacts de ces perturbations indésirables 

sur le système turbine à l'aide de diagrammes de bifurcation. Cette méthodologie permet de 

suivre les variations dynamiques des phénomènes vibratoires de la turbine examinée et 

d'établir des indicateurs de diagnostic fiables pour la stabilité de ses composants, atténuant 

ainsi les causes d'arrêts de production imprévus. Cette approche conduit à des améliorations 

de l’efficacité énergétique, entraînant des avantages environnementaux et économiques. 
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IV.1 Introduction 

Récemment, les avancées dans les technologies modernes et l'informatique ont ouvert la voie 

à des outils fiables pour gérer de manière rentable et durable les installations industrielles, ce 

qui a entraîné des améliorations tant sur le plan environnemental qu'économique. Cependant, 

surveiller les turbines à gaz utilisées dans le secteur pétrolier et gazier présente un défi 

significatif. L'objectif principal consiste à atténuer les impacts négatifs induits par les 

séquences de démarrage des turbines, à optimiser leur rendement, à améliorer leur efficacité 

de production et à prévenir les pannes imprévues. Dans ce contexte, ce chapitre propose 

d'intégrer une approche originale basée sur l'étude de bifurcation des phénomènes vibratoires 

d'un système palier-rotor de la turbine MS5002B, installée dans une station de compression de 

gaz. L'objectif est d'assurer une surveillance efficace de cette turbine en mettant en œuvre des 

modèles pratiques qui décrivent les comportements dynamiques de bifurcation des vibrations 

qui affectent la turbine en question. Cette démarche vise également à intégrer des indicateurs 

d'évaluation de la dégradation. Les fondements de cette approche reposent sur des tests 

expérimentaux qui exploitent les données d'entrée/sortie de la turbine pour anticiper 

l'apparition de cycles de vibration. La surveillance des turbines à gaz et la gestion de la santé 

de leurs composants revêtent une importance cruciale pour les exploitants, dans le but de 

prolonger leur durée de vie et d'améliorer leurs performances, tout en minimisant les pertes 

occasionnées par les arrêts non planifiés. À mesure que la technologie progresse, la détection 

robuste des défauts exige le recours aux méthodes les plus avancées et pragmatiques, ce qui 

contribue à accroître la production et le transport de gaz naturel. Afin de résoudre les défis liés 

aux comportements dynamiques complexes des systèmes de turbines à gaz, soumis à des 

niveaux élevés de transmission et de rotation, une approche de surveillance basée sur diverses 

bifurcations de vibrations est mise en œuvre sur un système palier-rotor de turbine MS5002B, 

en prenant en compte le compromis entre stabilité et efficacité. L'utilisation pratique des 

systèmes de surveillance et de diagnostic des pannes de turbines à gaz a été étudiée et 

développée selon de nombreuses approches. Biying Wu dans [76] a proposé une approche 

pour analyser les performances dynamiques d'un système palier-rotor de turbine à gaz basée 

sur l'utilisation de réseaux de neurones artificiels améliorant son efficacité énergétique en 

utilisant l'optimisation en profondeur pour l'analyse des performances de la turbine étudiée. 

Par conséquent, Jinyong Ju et al. dans [82] ont proposé une stratégie de contrôle par 

rétroaction non linéaire de la vibration du système de transmission principal du convoyeur à 

racleurs utilisant des bifurcations, estimant l'influence de ces bifurcations sur l'instabilité en 
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torsion de cet arbre de transmission. Zigang Li et coll. dans [66] ont réalisé une étude 

dynamique non linéaire d'un système rotor-palier avec les effets de défauts d'alignement, pour 

l'analyse des comportements dynamiques non linéaires supportés par des paliers lisses. Aussi, 

d'autres travaux ont été réalisés sur les différentes approches d'analyses de bifurcation des 

vibrations et de contrôle tolérant aux pannes pour le suivi des turbines à gaz lors de leur 

conception et de leur mise en œuvre, comme Ahmed Hafaifa et al. dans [69], Choayb Djeddi 

et al. dans [77], Arash Mohamadi et al. dans [70], Avramov et Malyshev. dans [73], Avramov 

et Raimberdiyev. dans [75], Jafar Aghayari et al. dans [80], Li Ma et al. dans [83], Nicolas 

Noiray et Bruno Schuermans. dans [86], Xiao-Ye Mao et al. dans [90]. Cependant, 

comprendre la dynamique comportementale des turbines permet de prendre en compte les 

effets indésirables sur leur bon fonctionnement, afin d'améliorer leur efficacité et leur 

rendement en maîtrisant les non-linéarités complexes du comportement vibratoire 

fonctionnant dans des conditions sévères (vitesse de rotation élevée et haute température et 

pression). Cela impose aux exploitants de turbines à gaz de concevoir des systèmes de 

surveillance robustes et fiables pour détecter les anomalies et leurs évolutions dangereuses sur 

les composants des turbines. Dans ce contexte, ce chapitre propose le développement d'une 

démarche d'étude de bifurcation basée sur la modélisation du système palier-rotor de turbine 

MS5002B, pour augmenter sa durée de vie dans le but de réduire les coûts de maintenance, 

sur la base des différentes analyses réalisées à l'aide du spectres de fréquence, portraits de 

phase et cartes de Poincaré, pour décrire les changements de stabilité des courbes de solutions 

portées par les différents diagrammes de bifurcations de vibration de turbine examinés à partir 

des mesures réel. 

IV.2 La turbine à gaz MS5002B 

Dans le but d'améliorer l'efficacité énergétique des turbines à gaz utilisées dans le secteur du 

transport de gaz naturel, avec l'intégration d'actions de surveillance modernes, pour garantir 

leur disponibilité tout en évitant les pannes soudaines. Pour cela, la turbine à gaz étudiée dans 

ce chapitre est de type MS5002B représentée sur la figure IV.1 et leurs caractéristiques sont 

données dans le tableau IV.1. Cette turbine est installée dans la station de compression de gaz 

CS2/TFT de SONATRACH située à 1400 km au sud-est de l'Algérie et à 540 km de la 

Wilaya d'ILLIZI au sud de l'Algérie. Cette turbine est conçue pour fournir une puissance 

élevée dans des conditions de fonctionnement appropriées, avec des performances élevées 

pour entraîner un compresseur de gaz centrifuge, elle est composée de deux rotors 

mécaniquement indépendants, comme le montre la figure IV.2.  
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Le premier arbre tourne avec une vitesse allant jusqu'à 5100 tr/min et le la vitesse du 

deuxième arbre peut atteindre jusqu'à 4903 tr/min. Ainsi, le premier rotor est celui du 

compresseur axial, composé des seize étages de compression de la turbine HP haute pression. 

Son rôle est de comprimer l’air qui doit être transmis sous pression aux chambres de 

combustion. Le deuxième rotor c'est celui de la turbine BP basse pression, son rôle est 

entraîné par le compresseur centrifuge à travers un accouplement mécanique. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure IV.1 :  Turbine à gaz MS5002B installée dans la station de compression  

De gaz CS2 / TFT dans le sud-est de l’Algérie 
 

Tableau IV.1 :  Spécifications de la turbine à gaz MS5002B 

Paramètre Valeur 

Cycle Simple 

Taux de compression 6 – 8 

Température d'échappement 517 °C 

Flux d'échappement 124.33 Kg/sec 

Nombre d’étages de turbine 02  

Puissance nominale 38000 HP 

Taux de chaleur 8816 btu/hp-h 

Rendement de la turbine 28.8 % 

Vitesse d'arbre 534 rad/ sec HP et 514 rad/ sec LP 
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Figure IV.2 : Structure de fonctionnement de la turbine à gaz MS5002B 

Pour atteindre les objectifs en termes d’analyse de la dynamique vibratoire, un traitement des 

informations et des données pour la détection des anomalies vibratoires est effectué dans la 

section suivante. En commençant par les étapes de modélisation du système palier-rotor de 

turbine MS5002B examiné. Puis en utilisant des indicateurs de bifurcation pour localiser les 

zones de stabilité avec des solutions fiables pour surveiller les phénomènes d’instabilité. Pour 

éviter toute dégradation de la turbine étudiée et assurer un fonctionnement stable et sûr, en 

adoptant leur comportement réel à l’opération souhaitée pour prolonger leur durée de vie. 

Cela permet de détecter les dysfonctionnements et de suivre leur évolution, dans le but de 

planifier une intervention de maintenance, qui consiste à exploiter toutes les approches de 

détection de défaillance et les méthodes de supervision modernes pour développer des outils 

de surveillance intelligents adaptés à la turbine étudiée. Cependant, plusieurs séries de 

données prises pour les mesures directes des parties tournantes des arbres de la machine ont 

été réalisées à l’aide des différents capteurs positionnés sur ces arbres, mesurer en redondance 

les mouvements des arbres et autoriser le déclenchement immédiat d’alarmes en cas de 

dysfonctionnement et de violation des seuils de détection des vibrations, indiqués au tableau 

IV.2. 

Tableau IV.2 : Alarmes de vibrations dans la turbine à gaz MS5002B 

Palier N° Alarm level Danger level 

Palier N° 1  12.7 mm/s 25.4 mm/s 

Palier N° 4  12.7 mm/s 25.4 mm/s 
 

IV.3 Modélisation du système palier-rotor de turbine MS5002B  

La surveillance vibratoire des turbines à gaz implique de suivre leur performance en fonction 

de divers paramètres opérationnels. Cela s'avère relativement simple lorsqu'il s'agit de signaux 

vibratoires simples. Toutefois, cela devient complexe voire impraticable lorsque les signaux 



CHAPITRE IV 

101 
 

vibratoires proviennent de sources multiples et présentent des dynamiques variées, comme 

c'est souvent le cas avec les machines rotatives. Ces dernières génèrent des vibrations qui se 

manifestent simultanément en plusieurs endroits de la turbine, affectant divers éléments avec 

différents types de vibrations. Dans ce contexte, le système palier-rotor, illustré de manière 

schématique dans la figure IV.3, est utilisé pour modéliser le comportement dynamique des 

vibrations de la turbine MS5002B. Ce système est composé de deux paliers lisses à film 

d'huile, d'un compresseur et d'une turbine. 

 

Turbine haute pression 
HP 

 

Palier 2 Palier 1 

O3 O1 O2 

k1 
k2 k3 

O4 

Compresseur axial 

Balourd 

Balourd 

O1 et O3  sont respectivement les centres géométriques des paliers gauche et 

droit 

O2 et O4 sont les centres géométriques du compresseur et de la turbine 

k1, k2 and k3 are the stiffness matrix of the shaft 
 

Figure IV.3 : Structure du système palier-rotor de turbine à gaz étudié 

Dans le cadre de cette étude, notre attention s'est principalement portée sur l'analyse des 

vibrations radiales du rotor haute pression (HP). Cette orientation de notre recherche découle 

de la reconnaissance de l'incidence significative de ces vibrations sur le fonctionnement 

global de la turbine. Ainsi, notre étude s'est résolument focalisée sur l'examen approfondi des 

paliers lisses en raison de leur rôle crucial dans la gestion et l'atténuation des vibrations 

radiales du rotor HP. Les vibrations radiales, en particulier celles générées au sein du rotor 

HP, peuvent avoir des conséquences substantielles sur l'efficacité, la durabilité et la 

performance globale de la turbine. Elles sont non seulement responsables de l'usure 

prématurée des composants, mais elles peuvent également compromettre la stabilité du 

système et entraîner des coûts de maintenance importants. Par conséquent, leur 

compréhension approfondie et leur gestion efficace sont devenues des préoccupations 

majeures dans le domaine de l'ingénierie des turbines. Dans cette optique, notre travail de 

recherche s'est efforcé d'analyser en détail les caractéristiques des vibrations radiales 

spécifiquement associées au rotor HP.  Au cœur de cette démarche, les paliers lisses ont été au 
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centre de nos préoccupations, car ils jouent un rôle critique dans la réduction des vibrations 

radiales et contribuent ainsi à améliorer la stabilité et l'efficacité globale de la turbine. Notre 

recherche s'est donc avérée essentielle pour mieux comprendre les vibrations radiales du rotor 

HP et pour proposer des solutions concrètes visant à les maîtriser. En pratique, la surveillance 

des vibrations est une tâche trop complexe et nécessite des données de fonctionnement 

robustes et fiables de la turbine, afin d’assurer une bonne protection de cette machine rotative 

en déclenchant automatiquement son arrêt ou en générant des alarmes avant que de graves 

dommages ne se produisent sur leurs composants. En effet, les vibrations enregistrées sur le 

système palier-rotor de turbine MS5002B examiné, peuvent être quantifiées par les différentes 

forces et les effets non linéaires du film d’huile, lorsque le film fluide est généré par le 

mouvement relatif des deux surfaces, c’est-à-dire qu’il n’y a pas de contact entre l’arbre et le 

palier, ce qui donne des paliers hydrodynamiques. Ces paliers sont utilisés comme éléments 

de support pour les rotors de turbine, utilisés pour guider les arbres rotatifs, ils ont une 

capacité de charge remarquablement élevée, où la rotation de l’arbre génère un amortissement 

visqueux et une rigidité à l’intérieur du palier, comme indiqué sur la figure IV.4. 

 

 

 

 

 

Figure IV.4 : Représentation de la répartition de pression du film d'huile 

Capone a développé un modèle non linéaire de force hydrodynamique sous l'hypothèse du 

palier court [101], la théorie des paliers courts est utile pour les rapports longueur/diamètre 

jusqu'à L/D =1/2 et donne des approximations utiles des tendances des performances jusqu'à 

L/D =1. Dans le modèle de Capone, l'équation de Reynolds est exprimée dans le référentiel 

cartésien, figure IV.4, est donné comme suit [62-66, 69, 72, 91, 93] : 

2

3 2( sin cos ) cos sin
R p

h y x y x
L z z

   
    

        
    

    (IV.1) 
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Où R et L sont, respectivement, le rayon et la longueur du palier,  (  ) 

déplacement axial adimensionnelle, 6 ( / )bp P R C  pression adimensionnelle du film 

d'huile, Cb est le jeu radial du palier, x et y sont des déplacements horizontaux et verticaux 

adimensionnelle, b
h H C  ( ) épaisseur adimensionnelle du film 

d'huile. L'intégration de l'équation de Reynolds (IV.1) donne la distribution de pression 

adimensionnelle du film d’huile [67, 68, 71, 78,79, 81] :  

   

 
 

2

2

3

2 sin 2 cos1
4 1

2 1 cos sin

x y y xL
p z

D x y

 

 

    
  

   
    (IV.2) 

Comme le montre la figure IV.4, la pression positive du film d'huile n'existe que dans le demi-

cercle. Pour calculer la force non linéaire du film d'huile, il est très important de déterminer 

l'emplacement initial de la pression positive du film d'huile. Ici α, est défini comme l'angle 

initial de la pression positive du film d'huile. La pression positive du film d'huile existe dans 

la plage de [α, α+π] le long de la direction circonférentielle, comme le montre la figure IV.4. 

Les forces non linéaires totales du film d'huile sont calculées par la formulation donnée dans 

[80, 81,96] suivant [69, 84, 88, 92] : 

 

2
1 2

1 2

2
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X
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Y

b
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   

 

 

    (IV.3) 

La substitution de (IV.2) dans (IV.3), donne les équations adimensionnelles des forces du film 

d'huile sont exprimées comme suit [69, 81, 84, 87] : 
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

 






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   


 


 



    
  





    (IV.4) 

z Z L 1 2 1 2z  

1h xcos ysin   
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Avec  

2 2

2b

R L
RL

C R
 

   
    

  
     (IV.5) 

Ensuite, pour calculer l'intégration (IV.4), les équations (IV.4) réécrites comme suit [68, 

79,97,103] : 

3 1

2 2

2( 2 ) 2( 2 )

2( 2 ) 2( 2 )

x

y

f x y I y x I

f x y I y x I

    

    
    (IV.6) 
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    (IV.7) 

En introduisant ( , , ) ( , , )K x y g x y z d

 



 


   avec 
1

( , , )
1 cos sin

g x y z
x y 


 

 

En utilisant la règle intégrale de Leibniz, les variables I1, I2 et I3 sont calculés comme suit 

[94,95,98-100] : 
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     (IV.8) 

Ensuite, la substitution de (IV.8) dans (IV.6), les forces fx et fy sont exprimées comme suit 

[60, 76,85, 89,82] : 

   
1
22 2

2 2

2 2 3 ( , , ) ( , , )sin 2 ( , , )cos

3 ( , , ) ( , , )cos 2 ( , , )sin1

x

y

x y y xf xV x y T x y S x y

f yV x y T x y S x yx y

    

    

              
     

   (IV.9) 
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Où 

 

 

   

 

1 1
2 2

2 2

2

2 2 2 2

2 cos sin ( , , )
( , , )

1

sin cos
( , , )

1 sin cos

2 cos sin
( , , )

21 1

2 2
2

2 2 2 2

y x T x y
V x y

y x

y x
S x y

y x

y x
T x y arctg

y x x y

x y y x
arctg sign x y sign

x y x y

  


 


 



 






  


 
 


 


  

   
  

      


             

     (IV.10) 

Où σ est le nombre de Sommerfeld, μ est la viscosité dynamique tandis que ,x yf f , sont les 

forces non linéaires adimensionnelles du film d'huile. 

IV.4 Équations gouvernant le système palier-rotor de la turbine MS5002B 

Par rapport aux déformations horizontales et verticales dues à la force du film d'huile et à 

l'excentricité de la masse, la déformation de cisaillement causée par la force de torsion et le 

couple gyroscopique est relativement faible. Ainsi, les équations dynamiques d'un système 

palier-rotor d'une turbine à gaz figure IV.3 sont établies en négligeant la déformation de 

cisaillement pour mettre en évidence l'effet de la force du film d'huile. Afin de simuler la 

force complexe du film d'huile, le modèle de force hydrodynamique de Capone est utilisé 

comme suit : 

1

1

3

1 1 1 1 1 2

1 1 1 1 1 2 1

2

2 2 2 1 2 1 2 2 3 2

2

2 2 2 1 2 1 2 2 3 2 2

3 3 3 2 3 2 3 3 4

3 3 3 2 3

( )

( )

( ) ( ) cos( )

( ) ( ) sin( )

( ) ( )

(

X

Y

X

m X cX k X X F

m Y cY k Y Y F m g

m X cX k X X k X X m r t

m Y cY k Y Y k Y Y m r t m g

m X cX k X X k X X F

m Y cY k Y Y

 

 

   

    

     

      

     

  
32 3 3 4 3

2

4 4 4 3 4 3 4

2

4 4 4 3 4 3 4 4

) ( )

( ) cos( )

( ) sin( )

Yk Y Y F m g

m X cX k X X m r t

m Y cY k Y Y m r t m g

 

 

   

   

    

    (IV.11) 

Où ‘.’ dénote d/dt, g est l'accélération de la gravité, ω représente la vitesse angulaire du rotor 

et FX1, FY1, FX3 et FY3 sont les composantes des forces non linéaires du film d'huile dans les 

paliers lisses suivant OX, OY. r est l'excentricité du rotor. k1, k2, k3 sont la matrice de rigidité 

du rotor. c est l'amortissement du système.  
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Xi, Yi sont les déplacements horizontaux et verticaux. m1 et m3 sont respectivement les 

masses concentrées des paliers gauche et droit. m2 et m4 sont les masses concentrées du 

compresseur et de la turbine, respectivement. 

Pour faciliter le calcul, les transformations adimensionnelles sont données comme suit : 

, , ,i i
i i

b b b

X Yr
t e x y

C C C
         (IV.12) 

2 2
2

2 2
,

d d d d

dt d dt d
 

 
        (IV.13) 

2 2

2 2
, , ,

dx dy d x d y
x y x y

d d d d   
             (IV.14) 

La substitution de la force du film d'huile (IV.4) dans (IV.11), Par conséquent, l'équation 

(IV.11) peut être convertie en ce qui suit forme adimensionnelle : 

1
1 1 1 2 12 2

1 1 1

1
1 1 1 2 12 2 2

1 1 1

1 2
2 2 2 1 2 32 2

2 2 2

1 2
2 2 2 1 2 32 2 2

2 2 2

2
3 3

3 3

( )

( )

( ) ( ) cos( )

( ) ( ) sin( )

x

b

y

b b

b

kc
x x x x f

m m m C

kc g
y y y y f

m m m C C

k kc
x x x x x x e

m m m

k kc g
y y y y y y e

m m m C

kc
x x

m m



  



   


  


   

 

    

     

      

       

   3
3 2 3 4 32 2 2

3 3

32
3 3 3 2 3 4 32 2 2 2

3 3 3 3

3
4 4 4 32

4 4

3
4 4 4 32 2

4 4

( ) ( )

( ) ( )

( ) cos( )

( ) sin( )

x

b

y

b b

b

k
x x x x f

m m C

kkc g
y y y y y y f

m m m m C C

kc
x x x x e

m m

kc g
y y y y e

m m C



 



    


 


  

   

       

    

          (IV.15) 

Pour résoudre les équations non linéaires du système (IV.15), ces huit équations du 2ème ordre 

sont décomposées en seize équations du 1er ordre. Les variables d’état du modèle de système 

palier-rotor de la turbine MS5002B sont présentées comme suit : 

 

 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16

1 1 2 2 3 3 4 4 1 1 2 2 3 3 4 4

, , , , , , , , , , , , , , ,

, , , , , , , , , , , , , , ,

x x x x x x x x x x x x x x x x x

x x x x x x x x y y y y y y y y



       
     (IV.16) 
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Alors les équations du mouvement deviennent : 

1

5

1 2

1
2 2 1 32 2

1 1 1

3 4

1 2
4 4 3 1 3 52 2

2 2 2

5 6

32
6 6 5 3 5 72 2 2

3 3 3 3

7 8

3
8 8 7 52

4 4

9 10
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x

b

x

b

x x

kc
x x x x f

m m m C

x x
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x x x x x x e

m m m

x x
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x x x x x x f

m m m m C

x x
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x x x x e

m m

x x
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

  


  



   


 

 

     

 

       

 

       

 

     

 


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1
0 10 9 112 2 2

1 1 1

11 12

1 2
12 12 11 9 11 132 2 2

2 2 2

13 14

32
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3 3 3 3

15 16
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x
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b

x

b b
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x x x f
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x x
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

   


   



    



     

 

        

 

        

 

   3
15 132 2

4

( ) sin( )
b

k g
x x e

m C


 
        (IV.17) 

Cette représentation du système (IV.17) est de la forme ( , )x f x   , avec les points 

d’équilibre à l’état stationnaire sx sont représentés dans l’espace de phase comme les 

solutions des états d’équilibre, c’est-à-dire les solutions de l’équation ( , ) 0sf x   . 

Pour l’analyse de la stabilité du système rotor-palier de turbine MS5002B, la stabilité des 

points fixes sx  représente les points d’équilibre du système turbine formellement représentés 

par (IV.17). Par conséquent, le problème qui se pose est de savoir si les points fixes sont 

stables ou non. Supposons que le système d’équations (IV.17) ait un point fixe à sx x , la 

linéarisation de ce système d’équations (IV.17) autour de cet état d’équilibre, donne :   

 2( ) ( ) .( ) ( )
ss x s sf x f x J x x O x x         (IV.18) 
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Où J est la matrice jacobienne de f évaluée en sx ,écrit par: 

ijJ J     Avec i
ij

j

f
J

x





    (IV.19) 

L'équation (IV.18) peut ce transformée en : 

( )
.( )

s

s
x s

d x x
J x x

dt


      (IV.20) 

Le système d’équation (IV.20) étant linéaire à coefficients constants, ses solutions sont une 

somme d'exponentielles exprimées comme suit :  

.exp( )s i i

i

x x A t      (IV.21) 

Où λi sont les valeurs propres du problème. Sachant que λi sont des solutions du système 

suivant : 

det( . ) 0J I      (IV.22) 

Où I est la matrice identité et det est le déterminant. Les solutions λi sont réelles ou 

imaginaires. Par conséquent la stabilité de l'état d'équilibre dépend des valeurs propres. On a 

deux cas suivants :   

- si pour tout i ∈ [1 ; n], Re (λi) ≤ 0 le point fixe sx  est stable. 

- s’il existe j ∈ [1 ; n] tel que Re(λj) > 0, le point fixe sx  est instable.  

IV.5 Comportement de bifurcation des vibrations du système palier-rotor de turbine    

        MS5002B 

La modélisation du comportement de bifurcation des vibrations du système rotor-palier de 

turbine MS5002B est effectuée dans cette section, en tenant compte des effets des forces non 

linéaires du film d’huile, en fonction de l’état de fonctionnement observé de la turbine, sous 

différentes vitesses de rotation de rotor. Ainsi qu’en présence d’instabilités générées par le 

phénomène de déséquilibre sur les lignes d’arbre du système palier-rotor de turbine. Cette 

dynamique non linéaire sera modélisée en utilisant le diagramme de bifurcation, le portrait de 

phase, la carte de Poincaré et le spectre de fréquence, afin de déterminer les zones de 

fonctionnement stables de la turbine étudiée et de garantir un bon fonctionnement. 

L'application de la théorie de bifurcation de Hopf au système palier-rotor de turbine 

MS5002B est basée sur l'étude du comportement dynamique donné dans le système 
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d'équations de (IV.17), cette formulation ayant la forme ( , )x f x    appropriée pour 

l'application de la théorie de bifurcation de Hopf. De plus, une position d'équilibre 

stationnaire sx est déterminée pour la vitesse de rotation ω, qui est considérée comme le 

paramètre de contrôle α, lorsque tous les autres paramètres du système sont supposés être 

définis. Ainsi, selon la théorie de la bifurcation de Hopf, si le paramètre ω devient supérieur à 

une valeur critique ωc, ce qui implique qu'il existe un point stationnaire sx  perdra sa stabilité 

linéaire. Pour effectuer l'analyse de bifurcation de Hopf, tout d'abord, nous développons la 

fonction f, côté droit de (IV.17), dans une série de Taylor autour du point d'équilibre sx

comme suit : 

2 3
2 3

2 3

1 1
( , ) ( , ) ( , )( ) ( , )( ) ( , )( ) ....

2! 3!
s s s s s s s

f f f
f x f x x x x x x x x x x

x x x
    

  
       

  
 

(IV.23) 

Où le terme ( , ) 0sf x    est utilisé pour déterminer le point d’équilibre. Le terme 

( , )sf x x    utilisé pour déterminer les performances dynamiques grâce à l'analyse des 

valeurs propres. Les termes 
2 2 ( , )sf x x    et 

3 3 ( , )sf x x    sont utilisés pour déterminer 

la stabilité des solutions périodiques.  En ce sens, le comportement dynamique non linéaire du 

système palier-rotor de turbine à gaz MS5002B est décidé à l'aide de ce modèle analytique 

proposé, pour obtenir la réponse dynamique non linéaire du déplacement et de la vitesse de 

rotation du système palier-rotor de turbine étudié, avec calculs et intégrations numériques 

utilisant le diagramme de bifurcation, le portrait de phase, la carte de Poincaré et le spectre de 

fréquence. Cela transforme la résolution du problème non linéaire en celle d'une succession 

d'un système linéaire, ce qui est mis en évidence dans la section suivante des résultats des 

recherches et de l'application. 

IV.6 Investigations et analyse des résultats obtenus 

Dans cette section, les investigations et les différentes analyses des résultats obtenus sont 

présentées pour mettre en évidence l'étude de bifurcation appliquée expérimentalement à la 

turbine à gaz MS5002B examinée. Dans un premier temps, les paramètres de modélisation du 

système palier-rotor de turbine et leur initialisation sont effectués, pour caractériser la 

dynamique non linéaire de ce système avec une modélisation des zones de fonctionnement en 

régimes périodiques et quasi-périodiques qui a été développée afin de réduire les effets 

d'instabilité. Ensuite, les différents comportements dynamiques du système palier-rotor de 
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turbine sont présentés, en utilisant les formalismes du diagramme de bifurcation, le portrait de 

phase, la carte de Poincaré et le spectre de fréquence.  

Par conséquent, les résultats les plus significatifs seront présentés, pour montrer la solution du 

problème de bifurcation adaptée à la turbine à gaz MS5002B examinée. 

Dans ce travail, l'équipement d'acquisition de données est de type Bently Nevada BN3500, 

composé d'un capteur de vibrations au palier n°1, d'un capteur magnétique (Magnetic Speed 

Pickup) pour mesurer la vitesse de rotation et d'un capteur à thermocouple pour mesurer la 

variation de température du film d'huile dans le palier N°1. Les positions des différents 

capteurs sont représentées sur les figures IV.5, IV.6 et IV.7. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure IV.5 : Position du capteur de vibrations 

 

 
 

Figure IV.6 : Position du capteur magnétique (Magnetic Speed Pickup) 
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Figure IV.7 : Position du capteur thermocouple 

 

IV.6.1 Modélisation des paramètres du système palier-rotor examiné 

Pour explorer en profondeur les caractéristiques dynamiques non linéaires complexes, des 

diagrammes de bifurcation, des spectres de fréquence, des portraits de phase et des cartes de 

Poincaré sont choisis comme outils pour étudier le comportement dynamique non linéaire du 

système palier-rotor de la turbine à gaz MS5002B examinée. Afin de garantir la validité des 

résultats obtenus, il est essentiel d'éliminer tout impact de la réponse transitoire due aux 

conditions initiales. Pour ce faire, les 139 premiers cycles de réponse du palier-rotor sont 

exclus de l'analyse. Cette exclusion permet de s'assurer que les données utilisées se trouvent 

en régime permanent, offrant ainsi une base solide pour la simulation numérique. Les 261 

cycles suivants sont ensuite utilisés pour mener à bien cette simulation numérique, fournissant 

ainsi des résultats fiables et significatifs pour l'étude du comportement dynamique non 

linéaire du système. En combinant ces outils d'analyse avancés et en éliminant les 

perturbations transitoires, notre approche vise à fournir une compréhension approfondie et 

précise des caractéristiques dynamiques du système palier-rotor de la turbine à gaz MS5002B, 

ce qui est essentiel pour son fonctionnement sûr et efficace. Pour cela, l’ensemble de valeurs 

initiales adoptés pour l'intégration numérique étaient : 

 


























5555855-5-

55-45-3-545

01602010

1014.32,10 ,1052 ,10 ,1047 ,10 ,108 ,10

 ,104.36 ,10 , 108.35,10 ,1025.7 ,10 ,10 ,10

,, , xxxx i 

 

 

Avec une pas de temps π/36 a été pris pour l'intégration numérique. Les paramètres du modèle 

simulé du système palier-rotor de la turbine à gaz MS5002B sont donnés dans le tableau IV.3. 
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Tableau IV.3 : paramètres du système palier-rotor de turbine étudié  

Paramètre Valeur Unité 

masse concentrée du palier N°1 1m  

masse concentrée du compresseur 2m  

masse concentrée du palier N°2 3m  

masse concentrée de turbine 4m  

50 

6480 

50 

200 

[kg] 

Rigidité du rotor k   8×106 [N/m] 

Amortissement du rotor c  500 [N.s/m] 

Rayon du palier R   
Longueur du palier L   

Jeu radial du palier bC    

101.89 

122.27 

0.2 

[mm] 

Excentricité du rotor r  0.06 [mm] 

Viscosité dynamique   0.03 [Pa.s] 
 

Les variations des différents diagrammes de bifurcation sont représentées sur les figures IV.8, 

IV.9, IV.10 et IV.11 en fonction de la vitesse angulaire du rotor de la turbine, pour révéler les 

zones d’instabilité liées aux différents modèles de vitesse de fonctionnement de la turbine. 

Ainsi, Les figures IV.8, IV.9, IV.10 et IV.11 montrées respectivement les diagrammes de 

bifurcation du déplacement adimensionnelle dans le sens horizontal pour le centre du rotor 

dans le palier N°1, le centre du compresseur, le centre du rotor dans le palier N°2 et le centre 

de la turbine de sorte que la vitesse angulaire varie dans la plage de 1 rad/s à 555 rad/s. 

Cependant, l’évolution des diagrammes de bifurcation obtenus à partir du système palier-rotor 

de turbine, avec l'augmentation de la vitesse angulaire ω sont discutées dans trois zones. Dans 

la première zone pour 50  rad/s, le mouvement du centre du rotor dans le palier N °1 est 

périodique de période un (période-1) de sorte que le mouvement de période un perd sa 

stabilité à 50   rad/s.  Aussi, lorsque 22   rad/s le mouvement du centre du compresseur 

est périodique de période quatre (période-4) et également le mouvement de période quatre 

perd sa stabilité à 22  rad/s. D’autre part le centre du rotor dans le palier N °2 et le centre 

de la turbine effectuent respectivement un mouvement périodique à trois périodes (période-3) 

et à double période (période-2) lorsque 98  rad/s et les mouvements de trois et de doubles 

périodes perd sa stabilité à 98  rad/s. Avec l'augmentation de la vitesse angulaire, pour la 

deuxième zone, la bifurcation de Hopf  sous-critique se produit lorsque 51  rad/s pour le 

centre du rotor dans le palier N°1, pour le centre du compresseur la bifurcation de Hopf  sous-

critique se produit à 23  rad/s tandis que la bifurcation de Hopf  sous-critique se produit à

99  rad/s pour le centre de la turbine et le centre du rotor dans le palier N °2 et conduit le 

mouvement périodique du système à un mouvement quasi-périodique.  
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Lorsque la vitesse angulaire est de 50 200  rad/s, le mouvement dynamique du centre du 

rotor dans le palier N°1 subit un mouvement quasi-périodique. Même le mouvement du centre 

du compresseur devient quasi-périodique dans 22 200  rad/s. Également le centre du 

rotor dans le palier N °2 et le centre de la turbine effectuent un mouvement quasi-périodique 

dans 98 200  rad/s. Au fur et à mesure que la vitesse de rotation augmente, pour la 

troisième zone, le mouvement quasi-périodique du système évolue en un mouvement 

périodique. De sorte que le mouvement du centre du rotor dans le palier N°1, le centre du 

compresseur, le centre du rotor dans le palier N °2 et le centre de la turbine devient périodique 

dans 200 555  . 

  

Figure IV.8: Diagramme de bifurcation  

du centre du rotor dans le palier N°1 

Figure IV.9: Diagramme de bifurcation  

du centre du compresseur 

  

Figure IV.10: Diagramme de bifurcation 

 du centre du rotor dans le palier N°2 

Figure IV.11: Diagramme de bifurcation  

du centre de la turbine 
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IV.6.2 Comportement dynamique du système palier-rotor de turbine examiné 

Afin d'approfondir notre compréhension des comportements dynamiques du système palier-

rotor dans diverses plages de variation de vitesse angulaire, nous utilisons une analyse 

approfondie basée sur plusieurs méthodes. Tout d'abord, nous examinons le comportement 

dynamique en utilisant les spectres de fréquence, qui sont générés pour chaque intervalle de 

variation de vitesse de la turbine. Ces spectres présentent des pics qui renferment des 

informations précieuses sur la fréquence des modes de vibration impactant le système. En 

parallèle, nous recourons à l'analyse des portraits de phase, qui met en lumière l'ensemble des 

trajectoires des mouvements vibratoires pour les différentes plages de variation de vitesse de 

la turbine. Cette approche nous permet de saisir les mécanismes sous-jacents à l'émergence de 

phénomènes vibratoires ainsi que les cycles limites du système palier-rotor de la turbine 

étudiée. Enfin, pour examiner plus en profondeur les variations périodiques ou quasi-

périodiques des orbites vibratoires, nous utilisons la carte de Poincaré. Cet outil d'analyse 

nous permet d'explorer les dynamiques complexes qui se manifestent au cours du 

fonctionnement du système palier-rotor de la turbine, en nous donnant un aperçu plus complet 

de ces phénomènes. Cependant, Les figures IV.12 et IV.13 illustrent les diagrammes de forme 

d'onde temporelle dans la direction horizontale x, le spectre de fréquence, le portrait de phase 

et la carte de Poincaré du centre de la turbine et le centre du rotor dans le palier N°2 à la 

vitesse angulaire de 98  rad /s. Pour le centre de la turbine, figure IV.12, Il existe deux 

composantes de fréquence discrètes correspondant à la vitesse de rotation 1/2 × fr et fr dans le 

spectre de fréquence, figure 12.B, et un cercle limité dans le portrait de phase, Figure 12.C. La 

trajectoire du centre de la turbine est régulière. Il existe deux points discrets dans la carte de 

Poincaré, figure 12.D, Cela prouve que le mouvement est stable avec double période 

T=2×T0=4π.  
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Figure 12.A : Forme d'onde temporelle de 4x  Figure 12.B: Spectre de fréquence de 4x  

  

Figure 12.C: Portrait de phase de 4y   

en fonction 4x   

Figure 12.D: Carte de Poincaré de 4y   

en fonction 4x  

Figure IV.12 : Mouvement périodique du centre de la turbine à 98  rad/s  

avec une double période 02T  

 

En outre, pour le centre du rotor dans le palier N°2, figure IV.13, Il existe deux composantes 

de fréquence discrètes fr et 2×fr causé par la force d'inertie du balourd du rotor HP, figure 

13.B, là encore il y a un cercle limité dans le portrait de phase, figure 13.C, aussi il existe trois 

points discrets dans la carte de Poincaré, figure 13.D, Par conséquent le mouvement est stable 

avec trois périodes 03 6T T    .   
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Figure 13.A: Forme d'onde temporelle de 3x  Figure 13.B: Spectre de fréquence de 3x  

  

Figure 13.C: Portrait de phase de 3y   

en fonction 3x  

Figure 13.D: Carte de Poincaré de 3y   

en fonction 3x  

Figure IV.13 : Mouvement périodique du centre du rotor dans le palier N°2  à 98   rad/s  

avec triple période  03T  

Avec l'augmentation de la vitesse angulaire de la turbine dans l'intervalle 98 200  rad/s, 

on observe l'apparition du mouvement quasi-périodique au centre de la turbine et au centre du 

rotor dans le palier N°2 comme le montrent les figures IV.14 et IV.15  à la vitesse angulaire 

de 110  rad/s et 109  rad/s respectivement . Par conséquent, la figure IV.14 montre le 

mouvement quasi-périodique du centre de la turbine à forme d'onde temporelle dans la 

direction 4x , comme le montre la figure 14.A à la vitesse critique de 110  rad/s, il existe 

deux composantes de fréquences discrètes avec des amplitudes de vibration dans l'ordre de 

0,33 et 0,39 comme le montre la figure 14.B, correspondant aux vitesses de rotation rf  et 

9 4 rf , avec un risque d'amplitude accrue des vibrations du rotor de la turbine.  
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De plus plusieurs modes de vibration peuvent apparaître lors du fonctionnement de la turbine 

car les trajectoires sont très désordonnées dans les cercles limites dans le portrait de phase de 

la figure 14.C. Par ailleurs, les projections de la section de Poincaré sont de type courbe 

fermée de la figure 14.D, indiquant le caractère quasi-périodique du mouvement du système 

palier-rotor de turbine. Ce qui peut être interprété comme signifiant que l’effet de force du 

film d’huile non linéaire est très fort. En conséquence, le système devient instable et vibre 

fortement.   

 
 

     Figure 14.A: Forme d'onde temporelle de 4x  Figure 14.B: Spectre de fréquence de 4x  

  

Figure 14.C: Portrait de phase de  4y  

en fonction  4x  

Figure 14.D: Carte de Poincaré de 4y   

en fonction 4x  

Figure IV.14 : Mouvement quasi-périodique du centre de la turbine à 110  rad/s 
 

Egalement, les résultats obtenus pour le centre du rotor dans le palier N°2 à la vitesse 

angulaire de 109  rad/s, illustrée à la figure IV.15, concernant leur mouvement quasi-

périodique dans la forme d’onde temporelle dans la direction indiquée à la figure 15.A,  
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Où l’évolution de la fréquence donnée par la figure 15.B qui fait apparaître deux composantes 

de fréquence distinctes avec des amplitudes vibratoires d'environ 0,39 et 0,18, associées à 

0.46 rf  et 
rf  , la composante 0.46 rf est induite par le tourbillon d'huile. Cela suggère la 

manifestation du phénomène de tourbillon d'huile, qui se traduit par une augmentation des 

amplitudes vibratoires. En conséquence, le système devient instable et présente des vibrations 

significatives. En raison des trajectoires désordonnées des cercles limites dans le portrait de 

phase de la figure 15.C avec leur projection sur la présentation de la carte de Poincaré de la 

figure 15.D. Cela peut également s’expliquer par la forte présence d’effets de force de film 

d’huile non linéaire sur le système de palier-rotor- palier de turbine. 

 

 

Figure 15A: Forme d'onde temporelle de 3x  Figure 15.B: Spectre de fréquence de 3x  

  

Figure 15.C: Portrait de phase de 3y   

en fonction  3x  

Figure 15.D: Carte de Poincaré de 3y   

en fonction 3x  

Figure IV.15 : Mouvement quasi-périodique du centre du rotor dans le palier N°2 

 à 109   rad/s 
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Et lorsque la vitesse angulaire de la turbine varie dans l’intervalle 200 555  rad/s, le 

mouvement dynamique du système palier-rotor passe d’un mouvement quasi-périodique à un 

mouvement périodique. Dans cette plage de rotation, les résultats obtenus à partir du 

mouvement périodique du centre de la turbine à 300   rad/s avec des périodes de 0NT , 

comme indiqué à la figure IV.16 d’une forme d’onde temporelle 4x représentée à la 

figure16.A, montre qu’il existe deux vibrateurs dynamiques à fréquence discrète 

correspondant à la vitesse de rotation 4 9 rf  et rf  avec des amplitudes 0.06 et 0.27 et une 

dynamique négligeable avec une amplitude de l’ordre de 0,01, comme le montre la figure 

16.B. Cela provoque l’existence d’un cercle limité dans le portrait de phase présenté dans les 

figures 16.C, où la trajectoire est régulière, avec la présence N  de points discrets dans les 

cartes de Poincaré de la figure 16.D, ce qui prouve que le mouvement est périodique avec une 

période de 20  NTNT .  

De plus, dans l’intervalle de rotation de la turbine de 200 555   rad/s, les résultats 

obtenus proviennent d’un mouvement périodique du centre du rotor dans le palier N°2 à

300  rad/s avec des périodes 0NT de la figure IV.17 d’une forme d’onde temporelle de 3x  

illustrée à la figure 17.A, montre qu’il existe deux dynamiques vibratoires de fréquence 

discrète correspondant à la vitesse de rotation 4 9 rf  et rf  avec des amplitudes 0,035 et 

0,18 et une dynamique négligeable avec une fréquence de l’ordre de 0,01, comme on le voit 

sur la figure 17.B. Cela provoque l’existence d’un cercle limité dans le portrait de phase 

présenté dans la figure 17.C, où la trajectoire est régulière, avec la présence de N  points 

discrets dans les cartes de Poincaré de la figure 17.D, ce qui prouve que le mouvement est 

périodique avec une période de 20  NTNT  .  
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 Figure 16.A: Forme d'onde temporelle de 4x       

  

Figure 16.B: Spectre de fréquence de 4x  

 

Figure 16.C: Portrait de phase de 4y   

en fonction  4x  

 

Figure 16.D: Carte de Poincaré de 4y   

en fonction 4x  

Figure IV.16 : Mouvement périodique du centre de la turbine à 300  rad/s  

avec 0NT  périodes 
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Figure 17.A: Forme d'onde temporelle de 3x  Figure 17.B: Spectre de fréquence de 3x  

 

 

 

 

 

 

 
 

Figure 17.C: Portrait de phase de 3y   

en fonction 3x  

 
 

Figure 17.D: Carte de Poincaré de 3y   

en fonction 3x  

Figure IV.17 : Mouvement périodique du centre du rotor dans le palier N°2 à 300   rad/s  

avec 0NT   périodes 

Des comportements quasiment analogues à ceux exposés précédemment ont été observés tant 

pour le centre du compresseur que pour le centre du rotor dans le palier N°1, avec des  

variations de vitesse angulaire comprises entre 1 555  rad/s. Pour le centre du 

compresseur, pendant l'intervalle de 1 22  rad/s, le mouvement présente une périodicité 

de quatre cycles 84 0  TT . Cela est illustré dans la figure IV.18 lorsque la vitesse 

angulaire atteint 10  rad/s. On note la présence d’un pic d'amplitude 0,37 causé par la force 

d'inertie du balourd du rotor HP, cette amplitude augmente fortement lorsque la rotation de 

l'arbre dépasse la vitesse critique, tel qu'illustré dans la figure 18.B. Dans le portrait de phase, 

figuré dans la figure 18.C, on observe un cercle limité, et la trajectoire s'avère régulière. De 

plus, la carte de Poincaré, exposée dans la figure 18.D, présente quatre points discrets. 
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Cependant, un diagramme de bifurcation a été obtenu sur l’intervalle 1 22   rad/s, où le 

mouvement est périodique pendant quatre périodes 04T , dans le cas de 10  rad/s un cycle 

limite apparaît comme la valeur critique de stabilité.  

  

Figure 18.A: Forme d'onde temporelle de 2x  Figure 18.B: Spectre de fréquence de 2x  

  

Figure 18.C: Portrait de phase de 2y  

en fonction  2x  

Figure 18.D: Carte de Poincaré de 2y  

en fonction  2x  

Figure IV.18 : Mouvement périodique du centre du compresseur à 10  rad/s  

avec quatre périodes 04T  

Quant au centre du rotor dans le palier N°1, comme présenté dans la figure IV.19, on observe 

une composante de fréquence discrète rf dans la figure 19.B causé par la force d'inertie du 

balourd du rotor HP. De même, on observe un cercle limité dans le portrait de phase de la 

figure 19.C, ainsi qu'un point isolé dans la carte de Poincaré de la figure 19.D, lorsque la 
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vitesse angulaire atteint 50  rad/s. Par conséquent, le mouvement dans ce cas se révèle 

périodique, avec période un 
0 2T T   . 

  

Figure 19.A: Forme d'onde temporelle de 1x  Figure 19.B: Spectre de fréquence de 1x  

  

Figure 19.C: Portrait de phase de 1y   

en fonction   1x  

Figure 19.D: Carte de Poincaré de 1y   

en fonction   1x  

Figure IV.19 : Mouvement périodique du centre de rotor dans le palier N°1 à 50  rad/s  

avec période 0T  
 

À mesure que la vitesse de rotation augmente, se situant entre 22 200  rad/s pour le 

centre du compresseur, et entre 50 200  rad/s pour le centre du rotor dans le palier N°1, 

on observe l'émergence d'un mouvement quasi-périodique. Cela est illustré dans les figures 

IV.20 et IV.21, où ce phénomène se manifeste à des vitesses angulaires de 110  rad/s et 

109  rad/s, respectivement. Dans ces cas précis, on constate la présence de composantes de 

fréquence discrètes qui correspondent à la vitesse de rotation rf  dans la figure 20.B, et 0.5 rf  
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et 
rf dans la figure 21.B, la composante 0.5 rf est induite par le tourbillon d'huile. Cela 

suggère la présence du phénomène de tourbillon d'huile, lequel se traduit par une 

augmentation de l'amplitude des vibrations. En conséquence, le système devient instable et 

génère des vibrations significatives. Cette augmentation est clairement démontrée dans les 

figures 20.B et 21.B. Les trajectoires de mouvement deviennent particulièrement 

désordonnées, comme en témoignent les figures 20.C et 21.C. En ce qui concerne les 

projections de la section de Poincaré, elles présentent un schéma de courbe fermée à la fois 

dans les figures 20.D et 21.D, ce qui indique la nature quasi-périodique du mouvement. Dans 

ces conditions, le système devient sujet à des vibrations intenses et à une instabilité croissante.  

  

Figure 20.A: Forme d'onde temporelle de 2x  Figure 20.B: Spectre de fréquence de 2x  

  

Figure 20.C: Portrait de phase de 2y   

en fonction 2x  

Figure 20.D: Carte de Poincaré de 2y   

en fonction    2x  
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Figure 21.A: Forme d'onde temporelle de 1x  Figure 21.B: Spectre de fréquence de 1x  

  

Figure 21.C: Portrait de phase de 1y  

en fonction  1x  

Figure 21.D: Carte de Poincaré de 1y  

en fonction  1x  

Figure IV.21: Mouvement quasi-périodique du centre du rotor dans le palier N°1 

 à 109  rad /s 
 

De plus, lorsque la vitesse angulaire se situe entre 200 555  rad/s, le caractère du 

mouvement dynamique évolue, passant d'un mouvement quasi-périodique à un mouvement 

périodique, à la fois pour le centre du compresseur et le centre du rotor dans le palier N°1 , 

comme le montrent les figures IV.22 et IV.23. Dans cette plage de vitesses, le spectre de 

fréquence dans la figure 22.B révèle deux composantes de fréquence discrètes, à savoir 1 4 rf

et rf , tandis que la figure 23.B présente une composante rf . À une vitesse angulaire de 

300  rad/s, le portrait de phase dessine un cercle limité dans les deux cas, que l'on observe 

à la fois dans les figures 22.C et 23.C. Les trajectoires suivent des schémas réguliers. De plus, 
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les cartes de Poincaré, comme illustrées dans les figures 22.D et 23.D, révèlent la présence de 

N points discrets, ce qui démontre que le mouvement est périodique avec une période 

0 2T N T N     .  

  

Figure 22.A: Forme d'onde temporelle de 2x  Figure 22.B: Spectre de fréquence de 2x  

  

Figure 22.C: Portrait de phase 2y  

en fonction 2x  

   Figure 22.D: Carte de Poincaré de 2y  

en fonction 2x  

Figure IV.22 : Mouvement périodique du centre du compresseur à 300  rad/s  

avec de période 0NT  
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Figure 23.A: Forme d'onde temporelle de 1x  Figure 23.B: Spectre de fréquence de 1x  

 

 

Figure 23.C: Portrait de phase de 1y   

en fonction 1x  

Figure 23.D: Carte de Poincaré de 1y  

en fonction 1x  

Figure IV.23 : Mouvement périodique du centre du rotor dans le palier N°1 à 300   rad/s  

avec période 0NT  

Les résultats issus de cette étude sont succinctement résumés dans la figure IV.24. Cette 

représentation graphique met en évidence la caractéristique du mouvement dans une plage de 

variation de la vitesse angulaire ω allant de 1 à 555 rad/s, tout en indiquant la détection de 

comportements périodiques, quasi-périodiques ou multi- périodiques. 

Sur la base des résultats obtenus grâce à cette étude, nous pouvons conclure : 

 Une bifurcation se produit dans le système palier-rotor de la turbine à gaz lorsqu'un 

petit changement progressif apporté au paramètre de vitesse angulaire ω provoque un 

changement soudain du comportement qualitatif ainsi que des changements dans la 

stabilité des trajectoires. 
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 Pour garantir que le système palier-rotor de la turbine à gaz MS5002B fonctionne dans 

des conditions stables avec une meilleure performance dynamique possible, la vitesse 

angulaire ω doit se situer dans la plage (200, 555) rad/s. 

  Figure IV.24: Comportement dynamique du système palier-rotor de la turbine à gaz 

Les données d'exploitation réelles de la turbine à gaz MS5002B, qui font l'objet de cette 

étude, ont été générées pour évaluer les caractéristiques dynamiques du système palier-rotor 

dans diverses conditions, y compris un éventail complet de processus opérationnels différents. 

Ces résultats expérimentaux peuvent servir à confirmer les conclusions de notre simulation 

numérique. La figure IV.25 illustre l'évolution du mouvement du centre du rotor dans le palier 

N°1 en parallèle avec les variations de la vitesse angulaire du rotor HP et de la température du 

film d'huile. Il est clair que ces variations se décomposent en deux phases distinctes, à savoir 

la phase de démarrage et la phase de fonctionnement à pleine capacité. Il est intéressant de 

noter que les vibrations évoluent en corrélation avec les variations de la vitesse angulaire et de 

la température du film d'huile. Il est important de souligner que les variations de la 

température du film d'huile ont un impact significatif sur la viscosité de l'huile, tandis que la 

force du film d'huile dépend fortement de cette viscosité. En d'autres termes, une diminution 

de la pression ou une augmentation de la température du film d'huile entraîne une réduction 

de la viscosité et, par conséquent, de la force du film d'huile. Dans la figure IV.25, nous avons 

observé que lorsque la vitesse angulaire est relativement basse, c'est-à-dire 55  rad/s, et 

que le temps est inférieur à 60 secondes, seules des vibrations synchrones de faible amplitude 

sont présentes. 
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Temps (s) 

Figure IV.25 : comportement dynamiques du système palier-rotor : (a) vitesse du rotor HP, 

(b) Mouvement du centre du rotor dans le palier N °1, (c) température du film d’huile 

Ces vibrations synchrones résultent de la force d'inertie du balourd du rotor HP. Cependant, à 

mesure que la vitesse angulaire augmente davantage, se situant entre 55 210  rad/s, et 

que le temps s'étend de 60 s à 550 s, un phénomène de tourbillon d'huile (oil whirl) se 

manifeste. Ce tourbillon d'huile se traduit par une augmentation de l'amplitude des vibrations 

et une diminution de la température du film d'huile lorsque la vitesse est comprise entre 

55 57  rad/, pendant une durée de 60 s à 80 s. Par la suite, lorsque la vitesse angulaire est 

maintenue entre 57 210  rad/s, et le temps varie entre 80 550t  s, nous constatons une 

diminution de l'amplitude des vibrations et une augmentation de la température du film 

d'huile. Dans cette plage de 55 210   rad/s, le système connaît des vibrations importantes 

et devient instable. Il est important de noter que le phénomène de tourbillon d'huile survient 

généralement en réaction à des modifications des propriétés de l'huile, telles que la 

température et la viscosité. Ce phénomène représente un mécanisme de conversion de 

l'énergie rotative en énergie vibratoire grâce à l'action de la force du film d'huile. Cependant, à 

mesure que la vitesse angulaire continue d'augmenter, se situant entre 210 555  rad/s, et 

que le temps s'étend de 550 s à 2400 s, notamment dans la phase de fonctionnement 
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maximale, le tourbillon d'huile disparaît. Dans cette plage, un phénomène de trempe 

(quenching phenomenon) se produit, car les vibrations synchrones croissantes suppriment le 

tourbillon d'huile, ce qui stabilise le système. On voit que l'amplitude de vibration provoquée 

par le tourbillon d'huile est supérieure à celle des vibrations synchrones. Le "phénomène de 

trempe" dans le contexte des vibrations se réfère généralement à une diminution ou une 

suppression soudaine des amplitudes ou des fréquences de vibration. Ceci peut se produire en 

raison de divers facteurs, tels que l’amortissement, le frottement, ou d’autres mécanismes 

dissipatifs, qui agissent pour réduire les oscillations dans un système. Le terme " trempe " est 

souvent utilisé pour décrire le phénomène où certains modes vibratoires sont effectivement 

amortis ou atténués, conduisant à une stabilisation ou une réduction de l’intensité des 

vibrations. En se fondant sur les résultats expérimentaux issus de cette étude, il est possible de 

tirer la conclusion que nous observons une concordance notable entre ces données 

expérimentales et les résultats numériques obtenus à partir du modèle développé. Cet accord 

se manifeste avec un écart relatif qui demeure limité, s'établissant aux alentours de ≈ 6 %. 

IV.7 Conclusion  

Dans cette étude, un modèle mathématique décrivant le comportement de bifurcation des 

vibrations du système palier-rotor d'une turbine à gaz a été élaboré, prenant en compte les 

effets de la force non linéaire du film d'huile et ainsi que du déséquilibre. Ce modèle a été 

résolu numériquement dans le but d'observer le fonctionnement de ce système et d'améliorer 

sa stabilité. Les résultats obtenus lors des divers tests sur le système palier-rotor de la turbine 

MS5002B ont démontré la robustesse du modèle de bifurcation développé. Nous avons trouvé 

un accord remarquable entre les données expérimentales et les résultats numériques obtenus à 

partir du modèle développé. Cet accord est démontré par une différence relative encore 

limitée, de l'ordre de ≈ 6%. De plus, cette recherche a mis en lumière le potentiel et les 

performances des algorithmes de suivi de bifurcation pour analyser les comportements 

dynamiques complexes dans les turbines à gaz. Cela permet de comprendre l'émergence de 

résonances harmoniques dans les spectres de fréquences. Cette approche peut être utilisée de 

manière efficace pour concevoir un système de surveillance et de diagnostic destiné à garantir 

la durabilité des équipements, en prévenant les défaillances inattendues dans les turbines à 

gaz. L'analyse vibratoire, en utilisant ces indicateurs de bifurcation, est employée pour repérer 

les points limites qui présentent des solutions périodiques, quasi-périodiques ou multi-

périodiques. Cela permet de détecter les anomalies vibratoires et de décrire leur évolution 

dans le temps, contribuant ainsi à prévenir toute dégradation de la turbine étudiée. 
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Conclusion générale  

Cette thèse a exploré de manière approfondie les phénomènes de bifurcation et de chaos dans 

les systèmes dynamiques. Nous avons introduit les concepts fondamentaux de la théorie de 

bifurcation, qui concerne les changements qualitatifs ou topologiques brusques dans le 

comportement d'un système résultant de modifications légères et douces des valeurs de ses 

paramètres, appelés paramètres de bifurcation. Généralement, les bifurcations entraînent des 

modifications des propriétés de stabilité locale des équilibres, des orbites périodiques ou 

d'autres ensembles invariants. 

En outre, nous avons approfondi la théorie du chaos, élucidant ses caractéristiques distinctes et 

décrivant divers scénarios de transition vers un comportement chaotique. Le chaos se manifeste 

exclusivement dans des systèmes dynamiques déterministes, non linéaires et peut émerger de 

systèmes relativement simples. Les subtilités du comportement chaotique présentent une 

hypersensibilité aux conditions initiales, rendant les prédictions à long terme essentiellement 

dénuées de sens. Cette sensibilité résulte de l’impossibilité de mesurer les variables avec une 

précision absolue. 

En plus de l'exploration théorique, cette thèse a formulé un modèle mathématique pour décrire 

les modèles de bifurcation de vibration dans le système palier-rotor d'une turbine à gaz. Ce 

modèle prend en compte l'influence à la fois de la force non linéaire du film d'huile et de la 

présence d'un balourd. Grâce à des solutions numériques, nous avons examiné la fonctionnalité 

de ce système et tenté d'améliorer sa stabilité. Les résultats obtenus à partir de divers tests sur 

le système palier-rotor de la turbine MS5002B ont souligné la robustesse du modèle de 

bifurcation développé. 

En outre, cette recherche a souligné le potentiel et l’efficacité des algorithmes de suivi de 

bifurcation pour disséquer les comportements dynamiques complexes dans les turbines à gaz. 

Cette méthodologie est très prometteuse pour la conception d'un système de surveillance et de 

diagnostic visant à garantir la longévité des équipements, évitant ainsi les pannes imprévues 

des turbines à gaz. En utilisant l'analyse vibratoire parallèlement aux indicateurs de bifurcation, 

nous avons identifié des points limites critiques caractérisés par des solutions périodiques, 

quasi-périodiques ou multipériodiques. Cette capacité nous permet de détecter les anomalies 

dans les modèles de vibrations et de suivre méticuleusement leur progression dans le temps, 

servant finalement de mesure proactive pour prévenir toute dégradation dans la turbine étudiée. 
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