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INTRODUCTION GENERALE

Les développements technologiques imposent des conditions de fonctionnement de
rotors de plus en plus séveres. En effet, les machines tournantes modernes telles que les
turbomachines se caractérisent par des vitesses de rotation et des charges de plus en
plus grandes. Ces machines sont exposées a des problemes vibratoires aigus
essentiellement dus a la réduction des masses et |’élévation des vitesses de

fonctionnement des rotors.

Sur le plan industriel, la rentabilité des installations nécessite une fiabilité des
composants la meilleure possible. A titre d’exemple, une avarie de paliers rendant
indisponible un groupe turbo-alternateur d'une centrale électrique de grande puissance
entralne des pertes financieres considérables aux entreprises de production
d’électricité figure 1. Il est donc nécessaire de s’intéresser au role et aux performances
dynamiques des paliers utilisés comme organes de supportage dans les machines

tournantes comprenant une ou plusieurs lignes d’arbre.

Fig. 1 Photographie d’un groupe turbo-alternateur de centrale nucléaire



Pour remédier a ces problemes, les paliers a film d’huile ou paliers fluides constituent
I'une des solutions techniques les plus intéressantes proposées dans ces dernieres
décennies, du fait de la relative simplicité de construction et de la forte capacité de
charge et d'amortissement par comparaison aux paliers a roulements. Ces paliers
comprennent une couche fluide généralement une huile suffisamment visqueuse
interposée entre la surface du rotor et le coussinet appelée film d’huile dont I'épaisseur
relative h/R est de 'ordre de 10-3. En effet, les forces hydrodynamiques générées par
I'action d'écrasement du film fluide s'averent capables d'atténuer les vibrations du
rotor et d'améliorer la stabilité du systeme rotor-palier.

Historiquement, ce n’est qu’au début du XXeme siecle qu’'un intérét fut porté sur
I'influence des paliers dans le comportement vibratoire d’'une ligne d’arbre. En 1924,
Newkirk [1] montre expérimentalement la présence d'une fréquence de vibration qui
peut étre supprimée par simple réduction de I'alimentation en huile du palier. Hummel
[2] et Newkirk [3] confirmerent, a travers des études expérimentales, le role
déstabilisant joué par les paliers a film d’huile. IIs observent par ailleurs qu’en dessous
d’'une certaine excentricité de fonctionnement ; c’est a dire lorsque le palier est
faiblement chargé, I'arbre est animé d’'un mouvement de précession appelé fouettement
avec une fréquence proche de la moitié de la vitesse de rotation (appelé en anglais, *half
frequency whirl?) alors que pour des excentricités plus importantes (i.e. charges
importantes) le systéeme redevient stable. Ces résultats sont en contradiction avec ceux
obtenus théoriquement par Stodola [4]. Ce dernier utilise en effet un modele de palier
a film complet (full film journal bearing) qui est toujours instable quelque soit
I'excentricité de fonctionnement. Les premieres recherches sur la stabilité des paliers
furent expérimentales. Les études avaient pour but de rechercher l'influence des
parametres et de la géométrie sur la stabilité du palier sans pour cela caractériser le
comportement dynamique du palier. Au cours de cette période, les études théoriques
les plus intéressantes ont essentiellement porté sur la modélisation et la prise compte
de la rupture du film lubrifiant (phénomene de cavitation) lors de la résolution de
I’équation de Reynolds. Ce n’est qu'en 1956 qu’Hori [5] détermine les huit coefficients

dynamiques, a savoir : quatre coefficients de raideur et quatre -coefficients



d’amortissement définis par la schématisation linéaire de Stodola [4], il utilise pour
cela le modele du palier infiniment long avec rupture du film d’huile dans lequel
I'écoulement du film lubrifiant s’effectue seulement suivant la direction
circonférentielle du palier figure 2. Ces huit coefficients, utilisés dans un calcul de
stabilité, mettent en évidence des zones de fonctionnement stable. Ainsi, le désaccord
entre la théorie et I'expérience était seulement di aux conditions aux limites, liées a
I’écoulement du film lubrifiant dans le palier, retenues dans la résolution du probleme.
L’étude des paliers courts réalisée par Holmes [6] confirme la validité des résultats
obtenus par Horli [5]. Le calcul des coefficients dynamiques du film dans le cas du palier
de longueur finie (écoulement 2-D) n’a pas pu se faire qu’avec le développement des

moyens de calcul (Sternlicht [7] et Lund [8]).

Fig. 2 Schématisation dynamique du film par des ressorts et amortisseurs linéaires

Ces coefficients permettent au spécialiste des rotors de modéliser linéairement le
comportement du palier pour la recherche des instabilités, des vitesses critiques et

desréponses de ligne d’arbre a des excitations de type balourd, par exemple. Cependant,



il est impossible de prévoir le comportement du palier dans la zone instable ou lorsque
ce palier est soumis a des efforts dynamiques importants (grands balourds). Les limites
de la théorie dynamique linéaire ont alors contraint certains chercheurs a envisager
I'approche non linéaire pour mieux prédire le comportement des paliers fluides malgré

les difficultés numériques inhérentes a ce type d’approche.

L’étude théorique menée dans le cadre de ce mémoire constitue une meilleure étape
pour la connaissance du comportement dynamique linéaire d'un rotor rigide monté
dans des paliers compliants lubrifiés par un fluide polaire incompressible et non
newtonien de V. K. Stokes [9] dont la viscosité dépend de la pression. Ce fluide est
caractérisé par trois constantes physiques, a savoir: la viscosité dynamique p, la
constante responsable des couples de contrainte n et le coefficient de piézo-viscosité a.
D’autre part, le régime d’écoulement non laminaire (turbulent) sera aussi envisagé
aussi bien dans le cas newtonien que non newtonien. Ce modele de fluide permet de
prendre en considération les effets non newtoniens dus a la présence des additifs de
viscosité dans I'huile lubrifiante afin d’améliorer ses performances. Ce palier est soumis
a deux types de chargement, a savoir une charge statique appliquée au palier
correspondant au poids du rotor affecté au palier a laquelle est superposée un

chargement dynamique di a la présence d'un balourd résiduel (excitation synchrone).

Ce mémoire comprend quatre chapitres :

Le premier chapitre est consacré a I’étude bibliographique sur les différents organes de
supportage des rotors de machine tournante appelés aussi paliers a film d’huile.

Dans le deuxieme chapitre, on dérive I'équation de base de la lubrification
hydrodynamique appelée équation de Reynolds modifiée a partir des équations de base
de la théorie de la lubrification hydrodynamique dans le cas d’un palier fonctionnant en

régime isotherme.

Le troisieme chapitre est réservé a la perturbation de I’équation de Reynolds modifiée

transitoire et a I'écriture des équations de la dynamique des rotors rigide et flexible de



type Jeffcott. La méthode de perturbation utilisée permet de transformer 1'équation de
Reynolds en trois équations aux dérivées partielles d’ordres zéro et un. L’équation
d’'ordre zéro dont l'inconnue est la pression stationnaire po permet d’étudier le
comportement statique du palier soumis a un chargement statique Wy. Les deux
équations d’ordre un dont les inconnues sont les pressions dynamiques complexes
Qx = px + ivpy et Qy = py + ivpy ou v est la pulsation d’excitation. La connaissance de
ces pressions permet de calculer les huit coefficients dynamique du palier et de

déterminer ainsi la réponse dynamique du systeme rotor-palier.

Le quatrieme chapitre est dévolu d’une part aux traitements numériques des équations
différentielles obtenues dans le chapitre précédent, a savoir :

-I'équation de Reynolds modifiée d’ordre zéro écrite en régime turbulent,

-les équations de Reynolds perturbées complexes,

-les équations de la dynamique des rotors.

La méthode de discrétisation spatiale des équations de Reynolds est celles les
différences finies tandis que le schéma utilisé pour l'intégration des équations de
mouvement des rotors est celui d’Euler.

Ce chapitre se termine par une validation du programme de calcul développé et une

étude paramétrique.



Chapitre I
Etude bibliographique

sur les organes de supportage des rotors

I.1 Introduction

Les paliers sont des organes de machines utilisés pour guider les arbres en rotation. Deux grandes familles
de paliers existent : les paliers lisses et les paliers a roulements. Dans les premiers, I'arbre prend appui sur un
coussinet et est séparé de celui-ci par un film lubrifiant; dans les seconds, des corps roulants (billes ou
rouleaux) séparent la bague en rotation de l'alésage extérieur. Selon la direction de la charge par rapport a
I'arbre en rotation, on distingue les paliers porteurs pour lesquels la charge est radiale, généralement appelés
paliers ou paliers radiaux, des paliers pour lesquels la charge est axiale appelés butées. Dans ce qui suit, nous
ne intéresserons que des paliers fluides radiaux et plus particulierement des paliers hydrodynamiques dans

lesquels un film mince de fluide sépare les surfaces en mouvement relatif.

Le comportement, la durée de vie et la tenue des paliers hydrodynamiques dépendent de nombreux
parameétres, parmi lesquels les parameétres géométriques (dimensions et formes du palier), cinématiques et
dynamiques (vitesse de rotation et charge appliquée), les caractéristiques du lubrifiant (essentiellement sa

viscosité et dans certains cas sa masse volumique) et la nature des matériaux formant le palier.

Ainsi, la détermination des performances des paliers hydrodynamiques ne dépend pas seulement de la théorie
de la lubrification mais aussi d’'un ensemble de conditions liées a 'environnement des mécanismes. Il est
cependant possible de présenter succinctement leurs principales caractéristiques de fonctionnement. Tout
d’abord, I'épaisseur minimale du film lubrifiant doit toujours étre nettement supérieure a la somme des
hauteurs des rugosités des surfaces, sinon I'usure rapide du coussinet sera due soit a I'abrasion, soit plus
rapidement encore au grippage des surfaces. Cette épaisseur minimale dépend bien silir de I'aspect dynamique
du systeme et en particulier des vibrations de 'arbre en rotation. Le palier hydrodynamique pouvant étre lui-
méme source de vibrations, les aspects dynamiques devront étre examinés en détail. IIs sont analysés de facon
tres différente selon qu'il s’agit des paliers de ligne d’arbre (charges relativement constantes) ou des paliers de

moteurs ou de compresseurs alternatifs (charges variables en module et en direction).

( CHAPITRE I



1.2 Histoire de la lubrification hydrodynamique

Historiquement, il existe beaucoup de travaux sur la lubrification hydrodynamique. C’est au XIXe siecle, que
les bases de la lubrification moderne ont été établies. En 1822, le mathématicien francais Claude Louis Marie
Navier, a la suite des travaux d’Euler présente les équations générales du mouvement d’un fluide en prenant en
compte, pour la premiére fois, le frottement interne du fluide, c’est-a-dire la viscosité. Ces lois sont toujours

utilisées aujourd’hui sous le nom d’équations de Navier-Stokes.

Dés 1840, le médecin francais Jean Louis Marie Poiseuille établit les équations qui gouvernent I’écoulement
d’un fluide dans un tube de faible diameétre afin de décrire 'écoulement du sang dans les vaisseaux. Ces lois,

tres utilisées en lubrification, ont été dans le méme temps développées par Hagen en Allemagne.

Les premiers travaux connus sur la lubrification hydrodynamique sont celles de Gustave Adolph Hirn en 1847
qui réalise des expériences sur la lubrification hydrodynamique. En présence de fluide, Hirn constate que pour
une charge donnée, le couple de frottement a faible vitesse augmente, le couple devient stable, passe par un
minimum puis, a température constante, est proportionnel a la vitesse de rotation. Il montre aussi que le couple
dépend directement de la viscosité de fluide. Les travaux de Hirn sont publiés en 1854 et exactement le 28 juin

dans « La société industrielle de Mulhouse ».

En 1879, Robert Henry Thyrston, publie le résultat de ses études sur le frottement et la lubrification, il montre
que lorsque la vitesse augmente, le coefficient de frottement d’un palier lubrifié décroit au dessous de la valeur
statique, passe par un minimum puis augmente ensuite avec la vitesse. Il remarque aussi que la vitesse qui

correspond au minimum de frottement dépend de la charge appliquée au palier.

Des 1880, Couette qui étudiait, du point de vue de la mécanique des fluides, I'écoulement entre deux cylindres
concentriques en rotation de rayons trés voisins afin de déterminer la signification physique de la viscosité,
avait noté une discontinuité dans la courbe de variation du couple de frottement en fonction de la vitesse. Il
attribuait déja cette discontinuité a un changement de régime qui évidemment n’était pas prévu par la théorie

laminaire.

C’est Osborne Reynolds en 1886 qui le premier a établi les bases de la lubrification hydrodynamique moderne.
Il modélise mathématiquement le probléme de la lubrification en posant des hypotheses de la lubrification.
Cette modélisation est basée sur la modélisation faite par le médecin francais Poiseuille entre 1840 et 1846. Il
analyse I’écoulement simple entre deux plaques paralléles puis inclinées. Il donne une explication physique du
phénomeéne de portance di a la conservation du débit dans le coin d’huile. Finalement Reynolds présente une

solution approchée de I’équation de lubrification ; la solution est basée sur les développements en série.

La premiére solution exacte de probleme de lubrification est faite en Allemagne en 1904 par Arnold Johannes

Wilhelm Sommerfeld. Il utilise un excellent changement de variable afin de décrire le champ de pression dans

( CHAPITRE I



le cas d’un palier infiniment long, les conditions aux limites proposées ne tiennent pas compte de la rupture du

film dans le palier et la pression ainsi obtenue est négative dans la zone divergente.

En 1914, et toujours en Allemagne, Ludwig Karl Friedrich Giimbel propose de négliger toute la zone ou la

pression est négative pour la solution de Sommerfeld.

En 1931 Swift et Stieber en 1933, présentent indépendamment des conditions aux limites a la sortie du film
plus proche a la réalité. Ils écrivent que dans la zone divergente du palier, le film est rompt le long d'une
frontiere déterminée par des conditions supplémentaires tels que : le long de frontiere, la pression prend la
valeur de la pression saturante du fluide et le gradient de pression s’annule. Ces conditions dites conditions aux
limites de Reynolds qui sont universellement utilisées aujourd’hui pour les calculs des paliers soumis a des

charges constantes.

L’année 1949, est la naissance de premiére approche numérique de probleéme de lubrification des paliers. Cette
approche faite par Caméron et Wood basée sur le calcule simultané, afin de déterminer le champ de pression et

la capacité de charge supporté par le palier.

En 1953, Fred William Ocvirk présente une méthode approchée pour le calcule des paliers courts. Il propose de
négliger dans I’équation de Reynolds le gradient de pression circonférentiel devant le gradient de pression
axial. La solution est analytique et utilise les conditions aux limites de Glimbel. Les résultats obtenus sont

pratiquement exacts pour des paliers dont le rapport L/D est inférieur a 0.25

En 1986, Wang et Tsai, présentent un travail analytique sur I'’écoulement entre deux cylindres rugueux, ils
assimilent la rugosité des surfaces comme une loi sinusoidale pour les deux surfaces de I'arbre et du coussinet,
ils résoudrent directement les équations de Navier Stokes avec une méthode basé sur le développement en

séries.

En 1989 Maspeyrot étudie le comportement dynamique des paliers de vilebrequin, il spécifie 'influence des
défauts de forme. Il utilise la méthode de mobilité de Booker pour déterminer I'épaisseur minimale du film et la
trajectoire de centre de I'arbre tels que le champ de pression étant déterminé par la méthode des différences
finies associées a la méthode de Gauss Seidel avec coefficient de sur relaxation. Il conclut que ces défauts de
forme ont une faible influence sur le couple de frottement et le débit axial, I'épaisseur minimale du film
lubrifiant diminuant, dans une des sections extrémes, de 30% a 60% et que 'augmentation de la pression
d’alimentation entraine une diminution de la température d’équilibre du palier et une augmentation du débit

axial.

En 2001, Georgiscu et al utilisent le changement de variable d’Euler pour résoudre I'équation de Reynolds dans
le cas de deux disques inclinées et en rotation. Ils procédent ensuite a un changement de variable non linéaire

afin de découpler I'équation de Reynolds. IIs utilisent la méthode de séparation des variables pour résoudre le

( CHAPITRE I



probléme qui devient linéaire. Ils proposent deux types des solutions, I'une est exponentielle pour la premiére

méthode et I'autre est un produit d'une fonction sinusoidale avec la fonction de Bessel de premier ordre.

Lors des 3 ™€ journées de la mécanique en 2002 a EMP a Alger, Boucherit et al présentent une étude sur les
performances des paliers des turbines en régime transitoire puis en régime établie, ils comparent des différents
cas de fonctionnement pour deux types des paliers I'un est avec rainure circonférentielle et 'autre avec rainure

axiale.

L’étude est faite pour deux cas : palier aligné et palier mésaligné. IlIs étudient l'influence de probleme de
mésalignement de I'arbre a I'intérieur du coussinet sur les trajectoires du centre de I'arbre et I'épaisseur du
film. Ils concluent que le mésalignement a une forte influence sur les caractéristiques des paliers et modifie

aussi les trajectoires de centre de I'arbre.

Lors du congrés francais de la mécanique a Nice en 2003, Jeddi, Khlifi et Bonneau, présentent un travail sur
I'influence des caractéristiques géométriques pour une rainure d’alimentation d’'un palier hydrodynamique. Les
résultats obtenus sont basés sur la résolution directe des équations bidimensionnelles de Navier Stokes et de la
continuité afin de décrire I'écoulement dans la rainure d’alimentation. Ils ont introduits deux parametres
essentiels dans la modélisation qui sont la largeur et la profondeur de la rainure d’alimentation. Dans une autre
partie ils étudient 'influence du positionnement du trou d’alimentation de la rainure sur I'écoulement. Ils
concluent que la position du trou d’alimentation influence légerement la nature de I'interaction entre les effets

de la pression d’alimentation et de la vitesse de I'arbre, et que la profondeur de la rainure est le plus influente.

Lors des 6 ™€ journées de mécanique 3 EMP Bordj El Bahri a Alger, 15-16 Avril 2008, nous avons présenté une
étude d’'un rotor rigide supporté par un palier a film d’huile a suspension non linéaire en utilisant la
modélisation non linéaire d’'un palier court. La résolution simultanée de I'’équation de Reynolds en régime
dynamique et des équations du mouvement de I'arbre dans le palier (probléme d’interaction fluide visqueux-
structure ou probléme couplé) s’effectue par un calcul pas a pas dans le temps. Nous notons, des résultats

obtenus, que :
- la hauteur minimale du film augmente avec 'augmentation de la valeur de viscosité dynamique du lubrifiant

- le comportement dynamique d'un palier amortisseur est non linéaire et I'utilisation des paliers amortisseurs
dans les turbomachines tournant a grande vitesse permet d’atténuer fortement les amplitudes de vibration de

la ligne d’arbre.

Les conclusions de cette étude sont importantes du point de vue technologique car la diminution de I'épaisseur

du film augmente sensiblement les risques de grippage et d’avaries par rupture du film d’huile.
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1.3 Interaction fluide-structure

Les problémes d’interaction fluide structure se sont posés trés tét aux ingénieurs en particulier avec le
développement de 'aéronautique. C’est sous I'aspect aéroélasticité que ces travaux ont été menés. Les outils de
calcul de I'époque ne permettaient qu'une modélisation simplifiée ou les efforts du fluide sur la structure
étaient modélisés au préalable de I'étude de la vibration de la structure. C’est avec le développement des outils
de calcul numérique et 'augmentation de la puissance de calcul des ordinateurs que des algorithmes de

couplage entre I'’écoulement du fluide et le mouvement de la structure se sont développés dans les années 70.

Ces algorithmes étaient tributaires de l'efficacité des schémas de résolution des équations de la structure d’'une
part et de ceux du fluide d’autre part. L'utilisation d’algorithmes de couplage fluide/structure dans I'industrie

est récente.
Cela nécessite des développements de méthodes sur plusieurs niveaux

- formalisme compatible des équations de la structure et du fluide

- description de I'interface entre les deux milieux continus,

- algorithmes de couplage entre le fluide et la structure (transmissions des conditions cinématique des
efforts),

- techniques de maillage et de « remaillage ».

Récemment la résolution d'un certain nombre de problemes en Mécanique des structures se démarque assez
nettement des simulations habituelles ou le chargement de la structure di au fluide est approché par des
modeles empiriques. Dans ces nouvelles simulations le fluide intervient par la résolution des équations
hydrodynamiques, équations de Navier-Stokes, permettant de déterminer le chargement sur la structure.

Actuellement de multiples nouveaux problémes d’'interaction fluide structure sont posés :
¢ Environnement :

- transport des produits toxiques fluides
- ballottement, écoulement autour des pales d’éoliennes I'industrie automobile :

- dynamique de gonflement des Airbags

« Ballottement de fluide dans les réservoirs I'industrie aéronautique :
- problémes d’impact d’oiseaux

Impact d’hélicoptére dans I'’eau I'industrie maritime :

- problémes d’impact de bateau, ‘Slamming’
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e Ballottement dans les cuves de méthane l'industrie nucléaire:

- rupture de tubes Générateurs de vapeur par vibration induite par les écoulements diphasiques eau
vapeur

- accidents séveres : dépressurisations réponses aux séismes (flambage de bidons de stockage)
¢ Modes de vibration de coeurs de réacteurs et la recherche en biomécanique :
- déformations des vaisseaux sanguins en liaison avec le battement cardiaque
- Ecoulement dans les faisceaux sanguins
1.4 Les différents régimes de lubrification

La lubrification concerne tous les contacts pour lesquels un film mince visqueux est intercalé entre deux
corps solides en mouvement relatif (figure I.1). Les différents régimes de lubrification ont été présentés pour la
premiére fois par Richard Stribeck en 1902 [10]. La courbe de Stribeck (figure 1.2) représente la variation du
coefficient de frottement en fonction de uN/P, cette courbe prend la méme allure quelque soit le type de
contact lubrifié. On distingue en général, trois zones correspondant chacune a un type de lubrification dont la

nature dépend aussi de la pression régnant dans le contact.

Cylindre

Bande |

Fig. |. 1: Pour le régime hydrodynamique en film mince les rugosités perturbent I'écoulement du

lubrifiant.
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& (Coefficient

de frottement Expérience de Stribeck

T ,
AN/p

p : Rapport de la charge appliquée sur le palier rapportée a la surface projetée, p : Viscosité du film

lubrifiant, N : Vitesse de rotation de 1’arbre.

Fig. L. 2: Courbe de Stribeck

1.4.1 Contacts a basse pression (0.1 <P < 50 MPa)

La zone (1)

Elle correspond a la lubrification limite ou onctueuse, la séparation des surfaces métalliques est assurée par des
molécules d’huile adsorbées (figure 1.3) par les surfaces métalliques. L’épaisseur de la couche moléculaire
(empilement) est de I'ordre de 100 a 500 et la valeur du coefficient de frottement varie entre 0.05 et 0.15. Ce
type de lubrification est rencontré a chaque démarrage du moteur, c’est a ce moment qu'’il se produit 'usure la
plus importante car les surfaces ne se sont pas completement séparées. Dans ces conditions, 'onctuosité est la

propriété prédominante du lubrifiant.

__________________________________ 1 [

Fig. . 3 : Régime limite
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Zone (I1) : Lubrification mixte

Ce régime de lubrification peut étre considéré comme un régime de transition entre le régime onctueux
et le régime hydrodynamique. L’effet hydrodynamique prend progressivement de l'importance et tend a
séparer les surfaces qui restent encore en contact sur une partie de leurs aspérités (figure 1.4). Dans cette zone,

le coefficient de frottement varie de 0.001 a 0.20.

Cylindre
< Plateaux

Bande T

Fig. I. 4 : Régime mixte

Zone (1) : Lubrification hydrodynamique pure

L’étude du contact s’effectue a 'aide de I'’équation de Reynolds, car le milieu est continu et les surfaces du
contact sont totalement séparées par un film fluide (figure 1.5). Dans cette zone, le coefficient de frottement
varie de 0.002 a 0.001. Les régimes de lubrification (I) et (II) peuvent étre supprimés si 'on injecte du lubrifiant

sous pression dans le contact, on parle alors de lubrification hydrostatique.

Forces portanies de
type hydrodynamique

PAPLISL S
- o td

Fig. I. 5: Régime hydrodynamique
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1.4.2 Contacts a haute pression (jusqu’a 3 GPa)

Ces contacts hertziens lubrifiés sont rencontrés dans certains éléments de machines tels que les roulements

et les engrenages.

Zone (1) Lubrification EP (Extréme Pression)
Les surfaces sont protégées par des films formés par réaction chimique des additifs EP contenus dans I'huile
et activés par les pressions. Les contraintes de cisaillement et les températures existent dans le contact. Le

coefficient de frottement varie de 0.02 a 0.2.

Zone (1) : Lubrification mixte
Comme pour les contacts faiblement chargés cette zone est une zone de lubrification mixte. Mais les
phénomeénes sont différents, c’est ici la transition entre la lubrification extréme pression et la lubrification

élasto-hydrodynamique qui correspond a la zone (III) du diagramme de Stribeck.

La zone (I11) : Lubrification élasto-hydrodynamique (E.H.D)

La lubrification EHD concerne les contacts lourdement chargés pour lesquels la pression engendrée dans
le film lubrifiant est suffisamment élevée pour déformer élastiquement les surfaces et modifier le
comportement rhéologique du lubrifiant. On parle de lubrification élasto-hydrodynamique lorsque les
déplacements élastiques des surfaces solides en contact, dans le sens normal au contact, deviennent de I'ordre
de grandeur de I'épaisseur de film, voire bien supérieure. Dés lors, le couplage des équations de mécanique des
fluides (Reynolds) et des solides (mécanique du contact élastique, théorie de Hertz) devient fort, et la solution
va devenir de plus en plus dépendante de la déformation des solides. Des transformations radicales
interviennent alors dans le comportement du film, par exemple la dépendance de son épaisseur par rapport

aux conditions de contact (vitesses, charge appliquée...).

Ainsi, la déformation élastique dans un contact élastohydrodynamique est toujours grande devant I'épaisseur
des films lubrifiants. Ces films séparant les surfaces ont typiquement une épaisseur de I'ordre du micromeétre et
une largeur de quelques centaines de micrometres d'un point a l'autre du contact, soumis a des fortes
pressions. Ces hautes pressions engendrent des déformations élastiques importantes, influencant tres
fortement la géométrie du film. Ce phénomene s’accompagne d'une transformation de la rhéologie du
lubrifiant, qui voit sa viscosité augmenter de plusieurs ordres de grandeurs. La génération d'un film EHD est
donc la combinaison de trois principaux effets : la formation d'un film hydrodynamique, la modification de la
géométrie par déformation élastique et 'accroissement de la viscosité du lubrifiant avec la pression (effet de

piézo-viscosité).

Ce type de contact correspond au contact entre les bagues et les éléments roulants d'un palier de roulement a

billes ou a rouleaux.
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Dans ce type de lubrification, on a une présence simultanée de deux effets (figure 1.6):

- effet hydrodynamique;

- -effet des déformations élastiques des solides formant le contact.

Le coefficient de frottement varie de 10-2 a 8x10-2.

o T

==+ Contact sec — Contact lubnifié - = Théorie de Hertz

— Thécrie EHD Pony |

Lone de

== CONIACT et
hertzien

_U-*

a) Contact hertzien statique b) Contact hertzien lubrifié (dynamique)

Fig. I. 6 : Répartition des pressions dans un contact hertzien

L.5 Les organes de supportage

L’objet essentiel de ce paragraphe est de présenter les différents supports utilisés pour le guidage des
lignes d’arbres de machines tournantes. Le choix d'un type de support est une décision qui doit étre prise dans
la premiere phase du processus de conception. Le palier est un support ou guide qui détermine la position

d’une piéce mobile par rapport aux autres pieces d'un mécanisme.
Dans la pratique, les principaux supports sont:

- paliers de roulements,
- paliers secs,

- paliers poreux,

- paliers magnétiques,

- paliers et butées fluides (hydrodynamique, hydrostatique et hybride).
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Nous avons jugé utile de présenter dans la premiere partie de ce chapitre, une description des différents

régimes de lubrification rencontrés dans les différents systémes lubrifiés.
1.5.1 Différentes classes de paliers
1.5.1.1 Paliers de roulements

Dans un palier a roulements le glissement de I'arbre sur le coussinet est remplacé par le roulement de corps

intermédiaires (billes, rouleaux et aiguilles).

Fig. I. 7 : Palier a roulement

[ls supportent de plus fortes charges tout en réduisant I'usure et le frottement a cause de leur coefficient de

frottement trés faible au démarrage. Les avantages et inconvénients des paliers a roulements sont:
a) Avantages

¢ Installation simple et facile a remplacer,

¢ Durée de vie plus grande,

¢ Possibilité de graissage a vie,

¢ Possibilité de supporter des charges combinées,

¢ Faible cofit,

¢ Supportent mieux les interruptions temporaires de lubrification,
¢ Assurent un meilleur alignement radial et axial,

¢ Pas de phénomene de fouettement (whirl),

e présentent un faible couple au démarrage méme a basse température.
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b) Inconvénients:

¢ Problémes de fatigue plus importants,
e Faible capacité d’amortissement,

¢ Encombrement radial important,

e Générateur de bruits,

¢ Fréquence de rotation limitée,

e Diameétre nominal limité.
1.5.1.2 Paliers secs

Ces paliers sont généralement constitués d'une matrice (résine, métal, carbone) imprégnée de graphite. IIs
sont utilisés sans apport extérieur de lubrifiant. Le frottement a sec est particuliéerement dangereux pour les
organes qui y sont soumis. Le dégagement de chaleur peut provoquer une amorce de fusion entre les surfaces
en contact et aboutir au grippage. lIs ne sont utilisés que pour des systémes fonctionnant rarement ou a vitesse
réduite et faible charge, et doivent étre envisagés dans toute application ol la présence et le maintien du film

lubrifiant est impossible (vide spatial, par exemple).
1.5.1.3 Paliers poreux

Les paliers a coussinets poreux sont dits auto-lubrifiants car c’est le coussinet imbibé d’huile qui joue le
réle de réservoir de lubrifiant. La couche auto-lubrifiée est constituée par une poudre frittée a haute
température (bronze, fer, cuivre). Ces paliers comportent des pores remplis d’huile avec un volume qui
représente de 16 a 36% du volume total. Dans un palier poreux, I'huile circule d'une part dans le jeu,
circonférentiellement et axialement, et d’autre part dans le coussinet, de la zone de pression élevée vers la zone
de basse pression (figure 1.8). L’huile filtre au travers de la surface interne du coussinet, du film vers le
coussinet dans la zone de pression élevée, du coussinet vers le film dans la zone de pression basse. L'utilisation
de ces paliers est limitée par la température de fonctionnement.

Les avantages et les inconvénients de ce type de palier sont :
a) Avantages :

e L’absence de I'alimentation du lubrifiant permet d’avoir un montage simple,

e Faible cofit de fabrication du coussinet.
b) Inconvénients:

¢ Ils ne supportent pas les grandes vitesses et les grandes charges,
¢ Un couple de démarrage faible,

¢ Ils nécessitent un grand couple au démarrage a des basses températures.
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—3 circulation du lubrifiant

Fig. I. 8: Photographie d’un palier poreux et Coupe schématique d'un palier poreux

1.5.1.4 Paliers magnétiques

Les paliers magnétiques permettent de supprimer tout contact entre un arbre et un bati, d’éliminer les
lubrifiants et tous les problemes de frottement. Ces paliers ont une trés grande précision de guidage. Ils
peuvent fonctionner dans le vide et sont utilisables dans une large gamme de températures (-200°C a 450°C)
avec une dissipation d’énergie mécanique pratiquement nulle (figure 1.9). Les principaux paliers magnétiques

sont :

- Le palier magnétique passif
Ce palier est réalisé a partir d’aimants permanents ou d’électroaimants a courant d’excitation constante en

utilisant soit les forces de répulsion, soit les forces d’alignement.

- Le palier magnétique actif
Ce palier travaille toujours en attraction avec des électroaimants a excitation variable commandée par des

détecteurs de déplacement.
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Fig. I. 9 photographie d’'un palier magnétique

1.6 Paliers fluides ou paliers a film d’huile
Dans la pratique, il existe deux grandes classes de paliers fluides :

- les paliers hydrodynamiques ou la portance résulte de la géométrie du film lubrifiant et de la
cinématique des surfaces
- les paliers hydrostatiques ou la portance est principalement due a I'existence d’une source extérieure

de fluide sous pression.
1.6.1 Paliers hydrodynamiques

Dans ce cas, un fluide visqueux sépare totalement les surfaces en présence. Ce fluide peut étre un liquide
pratiquement incompressible ou un gaz compressible. La pression dans le film est créée par le déplacement

relatif des surfaces et la géométrie du contact.

Les paliers hydrodynamiques sont fréquemment utilisés pour supporter des charges radiales, pour le
guidage des rotors de dimensions importantes. Ces paliers sont cong¢us pour fonctionner dans des conditions
séveres (charges et fréquences de rotations élevées). Par conséquent, pour remplir leur fonction dans de

parfaites conditions, les paliers hydrodynamiques doivent étre soigneusement congus.
Il existe deux types de configuration de paliers hydrodynamiques :

e Paliers a géométrie fixe;

e Paliers a géométrie variable.
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1.6.1.1 Paliers a géométrie fixe :
A.1 Paliers lisses cylindriques

Les paliers lisses sont fréquemment utilisés, les plus simples sont constitués d’'un arbre qui tourne a
I'intérieur d'un coussinet complet (amplitude angulaire 360°). Ces deux éléments sont totalement séparés par
un film lubrifiant (figure 1.10). Dans certains mécanismes, ils correspondent a la meilleure solution
technologique existant actuellement. On les rencontre dans les moteurs thermiques, les compresseurs, les

turbomachines, les alternateurs, les réducteurs, ....etc.

Fig. 1.10 : Palier lisse cylindrique

Caractéristiques géométriques
Un palier lisse est constitué de deux éléments, I'arbre de rayon a R et le coussinet de rayon c R et de
longueur L (figure 1.11). Ainsi, un palier lisse peut étre schématisé par deux cercles de rayons voisins et

caractérisé par trois grandeurs

e Lejeuradial (C=R.—R,)
o Lejeurelatif (C/R) est de I'ordre de 0.001,

¢ Lerapport (L/D) de lalongueur au diamétre du palier.
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Ramure d alimentation

coussinet

Fig. .11 : Section droite d’un palier lisse

Phases de travail d’un palier lisse :

Lors de la mise en route sous charge d'un palier, on observe les trois phases représentées dans (la figure
1.12). Les points O; et 0O, représentent respectivement les centres de I'arbre et du coussinet, tandis que F
désigne la charge extérieure appliquée a I'arbre. A I'arrét, I'arbre et le coussinet sont en contact. La génératrice
commune est opposée a la charge et la distance O; 0, est égale au jeu radial C (figure 1.12 (a)). Au démarrage
I'arbre roule en glissant a I'intérieur du coussinet et le lubrifiant est entrainé dans I'espace convergent formé
par l'arbre et le coussinet. Dés que la vitesse de rotation devient suffisante il y a création d’'un champ de

pression hydrodynamique qui s’oppose a la charge (figure 1.12(c)).
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Fig. 1. 12 : Phases de travail d'un palier lisse

Pour une vitesse de rotation stable et une charge F constante, le centre de 'arbre occupe une position fixe

a l'intérieur du coussinet appelée point de fonctionnement. Si le torseur des forces se réduit a une force unique

F qui agit dans le plan de la section médiane du palier, les axes de I'arbre et du coussinet sont alors paralléles.
Deux parametres sont alors nécessaires pour positionner O; par apporta O,

e eLadistance e = |01 02| appelée excentricité,

¢ L’angle @ que fait la direction de la charge F avecla ligne des centres 0, O, appelés angle de calage.
A.2 Palier a arc partiel

Le calcul de ce type de palier est similaire a celui d’'un palier circulaire complet, la pression d’entrée du
palier est imposée. (La figure 1.15) représente la section droite d’'un palier a arc partiel, O; et O indiquent
respectivement le centre de I'arbre et le centre géométrique du palier.

0 représente aussi dans ce cas le centre de courbure de I'arc partiel ou du lobe. Comme pour le palier lisse,
deux parameétres sont nécessaires pour repérer le centre de I'arbre O, vis-a-vis du centre de coussinet O qui
sont e et @.

Le début du lobe est repéré par l'angle ai, et sa fin par I'angle a, = a; +  ou 8 représente I'amplitude
circonférentielle de 'arc. Les paliers lisses cylindriques ou a arc partiel faiblement chargés a vitesse élevée
présentent de grands risques d’instabilités. L'idée d’améliorer la stabilité du palier en modifiant son profil de

maniere a augmenter l'excentricité de fonctionnement, c’est-a-dire du préchargé, date des années 1934. En
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effet, Newkirk et Grobel [11] ont vérifié expérimentalement que l'existence d'une discontinuité dans la

géométrie a la surface du coussinet pouvait améliorer la stabilité du palier.

EEP'//#
_'___,-:-"""'_H_'——

1|

//

Fig. .13 : Schématisation d’un palier a arc partiel

A. 3 Paliers multilobes

La figure 1.13 représente un palier a trois lobes pour deux conditions de fonctionnement différentes :
positions centrée (figures .14 (a) et .14 (b)) et excentrée (figure 1.14 (c)). Le coussinet est constitué de trois
lobes d’amplitude circonférentielle fi de longueur axiale L, de rayon de courbure RL et de centre de courbure
0; . Les centres de courbure O; des lobes sont situés sur un cercle de rayon a et de centre O, centre géométrique
du palier. Le palier est dit préchargé géométriquement d'une valeur a. Le role de ce préchargé géométrique
apparait clairement sur (les figures 1.14 (a) et .14 (b)) en position centrée.

Il existe toujours une suite d’espaces convergent-divergents répartis autour de 'arbre, ce qui entraine une
succession de coins d’huile qui vont opposer une certaine résistance a tout déplacement du centre de I'arbre.
L’arbre étant en position centrée, on définit deux types de paliers a lobe selon le lieu de la ligne des centres O; O
vis-a-vis des lobes. Si cette ligne des centres est I'axe de symétrie du lobe, le palier est dit a lobes symétriques

(figure 1.14 (a)), dans le cas contraire il est dit a lobes asymétriques (figure 1.14 (b)).
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a) Lobes symétriques (palier centré) b) Lobes asymétriques (palier centré) c) Cas général : Palier excentré

Fig. I. 14 : Schématisation d'un palier a trois lobes

Caractéristiques géométriques :

La caractérisation géométrique d'un palier a lobes impose la définition des grandeurs suivantes

(figure 1.16 (c)) :

¢ Le nombre de lobes n,

¢ Les amplitudes circonférentielle 3; et axiale L des lobes,

¢ Lesrayons de courbure des lobes Ry, de I'arbre R, et du cercle inscrit au coussinet Ry, ,

e La préchargé géométrique a qui correspond a la distance entre le centre géométrique du palier et le

centre de courbure du lobe,
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e La position des lobes vis-a-vis d'une direction fixe arbitraire (&) (direction de la charge, par exemple)
caractérisée par les coordonnées 6y, et y; ou 8y, positionne le début du lobe (i) et yj; repére sa ligne

des centres en position centrée O; O,

¢ L’amplitude circonférentielle y; (et éventuellement axiale) des rainures de découplages.
La connaissance de ces grandeurs permet de définir:

¢ Lejeuradial d'usinage: C;, = R;, — R,,

¢ Lejeuradial d'assemblage: C;, = R, — R,

¢ Le coefficient de précharge géométrique : m = a/Cy,

e Les coefficients d’asymétrie a; = (5 —0L;) / ; qui caractérisent le rapport de 'amplitude de la

région convergente a celle du lobe.

Si m = 0, le palier n’est pas préchargé, c’est un palier circulaire a n rainures axiales, tandis que la valeur m=1
représente le cas limite ou il y a contact permanent entre I'arbre et chacun des lobes.
Si a; = 0.5, le lobe est symétrique.

Si a; =1, toute la région est convergente.

Cartes de stabilité :

Les cartes de stabilité des différents paliers a géométrie fixe sont représentées sur la (figure .17).
Pour des faibles excentricités de fonctionnement, c’est-a-dire aux faibles charges et aux grandes vitesses de
rotation, le palier a deux lobes asymétriques (a =1) est le plus stable. La précharge géométrique m a un effet
stabilisant. Dans le cas des charges modérées (S — ), le palier a deux lobes décalés est moins stable que le

palier a trois lobes décalés.

On remarque qu’il n'y a pas de type de palier a stabilité optimale quelles que soient les conditions de
fonctionnement. Cependant le comportement du palier a trois lobes décalés (a =1) est remarquablement stable
quelque soit le nombre de Sommerfeld (S) surtout vis-a-vis du palier circulaire classique qui est le palier le

moins stable (courbe en trait discontinu).

On peut conclure que les paliers a lobes sont plus stables que les paliers cylindriques ou circulaires. L’effet

stabilisant est dii a I’existence de la précharge géométrique et de I’asymétrie des lobes a faibles charges.
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Fig. I. 15: Carte de stabilité de différents paliers a géométrie fixe, (L/D=1)

B. Paliers a géométrie variable (Paliers a patins oscillants) :

Les paliers a patins oscillants sont des paliers réglables par leur mode de fonctionnement (figure 1.16). Ils

sont composés de n patins, identiques ou non, individuellement articulés autour de pivots situés généralement

sur un cercle appelé cercle des pivots.

Nous avons schématisé sur (la figure .17 (a)) un palier a trois patins oscillants non chargé.
Caractéristiques géométriques :
Les principaux parametres sont :

¢ Le nombre de patins n,
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¢ Lerayon de l'arbreR,,

¢ Lerayon de cercle des pivots Ry,

e L’amplitude angulaire B, la largeur L, le rayon de courbureR;, la masse équivalente de chaque patin
(M = IR,) ou I est le moment d'inertie du patin par rapport a son pivot,

¢ Laposition des pivots U,

* Lejeud'usinage du patin C, = R, — R,

¢ Lerapport a/f qui définit la position angulaire du pivot,

¢ Ladistance a qui sépare le centre géométrique du palier du centre de courbure du patin,

e Le coefficient de précharge géométrique m =a /Cp.

Sous charge nulle, les centres de I'arbre O, et du palier O sont confondus (figure .17 (a)). Si le coefficient de
précharge géométrique m est nul, il n’y a pas de génération de pression hydrodynamique. Les patins sont alors
en position d’équilibre. Il y a alors un risque de contact entre I’extrémité du patin et I'arbre. Par contre, lorsque
le coefficient de précharge géométrique m est différent de zéro, tous les patins sont hydrodynamiquement

chargés.

&

Fig. 1.16: Photographie d’un palier a patins oscillants

Le paramétre de précharge géométrique est donc trés important puisqu’il assure, comme dans le cas des
paliers a géométrie fixe, une bonne rigidité du systéme sous charge nulle. Lorsque le palier est chargé, I'arbre
est excentré (figure .17 (b)). Les patins quant a eux tournent autour de leurs pivots. IIs occupent alors une

position d’équilibre statique telle que I'action hydrodynamique exercée sur chaque patin passe par son pivot et
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que la résultante de toutes les forcesiFr soit égale et opposée a la charge statique extérieure VV_(; supportée par
le palier.

En régime dynamique, les patins peuvent suivre le mouvement de 'arbre, ce qui est a I'origine du palier.
Stabilité d'un palier a patins oscillants :

Les résultats présentés sur la figure (I.18) dans le cas d'une précharge géométrique m=0.5 montrent
1'évolution de la masse critique adimensionnée M, du rotor et de la fréquence de fouettement y, en fonction

du nombre de Sommerfeld S et ce pour différentes valeurs de la masse équivalente adimensionnée M,, du patin.

Il existe deux régions ou la stabilité du palier est infinie.

La zone instable correspond au cas ou la masse équivalente critique du patin Pm est voisine de la masse
équivalente critique du patin M. qui est elle méme fonction de la fréquence de fouettement y, et du nombre de
Sommerfeld.

On observe les mémes tendances que dans le cas du palier non chargé, c'est-a-dire

¢ Le palier devient infiniment stable lorsque la masse équivalente du patin est faible,
e La frontiére de stabilité tend vers celle correspondant a un palier a lobes fixes lorsque la masse

équivalente devient trés grande,

’ .. 1
¢ Lafréquence de fouettement y, est voisine de 5

|
1

P, X
a)Palier non chargé b) Palier chargé

Fig.I. 17 : Schématisation d’un palier a trois patins oscillants
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Fig. 1. 18 : Comparaison des cartes de stabilité d’'un palier a quatre lobes asymétriques et

d’un palier a quatre patins oscillants (palier chargé, m=1/2, a/ =1/2,L/D =1)
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Tableaux 1 : Comparaison de différents types de palier [12]

Capacité Rigidité Amortissement Stabilité Aptitude Réalisation Remarques
Type de palier Configuration de charge a
géométrique supporter
une charge
tournante
élevée faible faible mauvaise mauvaise simple plusieurs rainures
Palier circulaire peuvent exister.
avec Instable a faible
rainure axiale charge
moyenne faible Faible mauvaise bonne simple idéal pour les charges
Palier circulaire dynamiques
avec rainure
circonférentielle
moyenne tres moyen moyenne mauvais e assez
Palier moyenne simple
apoches
(Pocket
bearing )
Palier élevée tres tres moyenne mauvaise assez plusieurs sauts
a saut moyenne moyen simple peuvent exister
(step bearing )
Palier a deux assez moyenne tres moyenne mauvaise simple tres faible rigidité
lobes élevée moyen dans la direction
(citron) horizontale
Palier a — assez élevée Elevé tres bonne afaible assez
deux lobes ; élevée charge simple
décalés 1T mauvaise
(offset halves) \\
Palier moyenne élevé élevée bonne bonne simple
cylindrique =
composé ’
(camella A
bearing) T
Palier a moyenne élevée Elevé bonne mauvaise Moyen-
trois lobes /\ nement
symétriques w difficile
Palier a assez tres tres tres mauvaise difficile
trois lobes élevée élevée élevé bonne
asymeétriques |"
(tilted lobes ) '
Palier a — faible élevée élevé bonne mauvaise Moyen-
quatre lobes \ nement
symétriques fg‘ J difficile
Palier & assez élevée élevé excellente mauvaise difficile risque de détérioration
patins élevée des pivots
oscillants a charges dynamiques
Palier a assez élevée tres élevé excellente moyenne difficile de conception tres
pivots élevée Rateau , récente Mechanical

hydrostatiques

Technology
Incorporated
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Chapitre 11
Théorie de la lubrification hydrodynamique

par fluides newtonien et non newtonien

I1.1 Introduction

Dans ce chapitre, nous présentons les équations de base gouvernant le probléeme de la
lubrification hydrodynamique dans le cas d'un palier lisse fonctionnant en régime isotherme.
Apres avoir rappelé les lois fondamentales de la MMC, nous dérivons I’équation de base de la
lubrification hydrodynamique appelée équation de Reynolds classique a partir d'une analyse
dimensionnelle des équations de Navier-Stokes décrivant le mouvement d'un fluide
incompressible et newtonien. Nous présentons ensuite une autre forme de I'équation de
Reynolds appelée équation de Reynolds modifiée pour prendre en considération a la fois les

couples de contrainte et le phénomeéne de la turbulence.
I1.2 Rappel des lois fondamentales de la MMC

L'application de la loi de Newton du mouvement a un élément fluide infinitésimal satisfaisant

I’hypothese du continuum [13] aboutit a I'équation de mouvement de Cauchy,

Du; GO'ij
—=[; + 1.1
p Dt fl an (IL1)
Du;
ou la dérivée matérielle,D—t , comprend les termes suivants [14],
Du; ou; ou; ou; ou;
— =uU—+ U,—+ u3;—+ — (1.2)
, N Y
Partie totale Partie convective Partie instationnaire

p: Masse volumique du tluide
{V} =V = {U,, U,, U3}t: Vecteur vitesse de la particule fluide,
{f}=f ={fufo f3} :Vecteur des forces de volume,

[7] :Tenseur des contraintes de Cauchy,
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{X} = {X1, X5, X3}" : Systéme de coordonnées spatiales dans la configuration actuelle de I'élément

fluide.

La partie instationnaire correspond a l'accélération locale d'une particule fluide et est nulle pour des
écoulements en régime permanent. L'accélération convective représente le changement de vitesse

résultant du transport de la particule d'un emplacement a un autre ou la vitesse est différente.

Pour un fluide dit newtonien, I'équation constitutive exprime une relation linéaire entre les

Contraintes et le taux de déformation :

0ij = —DPOjj + Tij = —POij + KijmnDmn (113)
,,j,mn=123

Le terme — p5ij01‘1 6ijest le symbole de Kronecker, correspond a la partie sphérique des

contraintes.

Dans le cas d'un fluide compressible (gaz), la grandeur p est approchée par la pression
thermodynamique, laquelle est liée a la masse volumique p et a la température T par une équation
d'état de la formef (p, p, T) = 0. Bien que des quantités thermodynamiques ne soient définies que pour
des états d'équilibre, ce qui n'est pas obligatoirement le cas d'un fluide en mouvement, les erreurs dues
a cette approximation sont négligeables, pourvu que le temps de relaxation des molécules du fluide soit

faible devant I'échelle temporelle de 1'écoulement [15].

Dans la partie anisotropique, [T] du tenseur de Cauchy, on identifie le tenseur taux de déformation:

1 (o0u; auj
Dij = |\ o

(1L4)
2 an 0X;

Puisque [T] est un tenseur symétrique, Kijmn doit I'étre également. Si l'on suppose en plus quelle

milieu est isotopique, on démontre que deux termes seulement de Kijmn sont non nuls et que

I'équation constitutive peut s'écrire :

0jj = —p 61] + Z‘HDU +X DmmSLj (IL.5)
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Ou p et X sont deux constantes scalaires appelées les coefficients de Navier, et

dup . . .
Dpm =V.V = # est le taux de déformation volumétrique.

m

En définissant la pression moyenne,—p, comme la moyenne des termes diagonaux de[o],

lorsque I'on pose i = j, la somme sur les indices répétés de [2.5] fournit :
p—p=kV.V (IL6)

Oou k= (§u+>\)est une constante de proportionnalité appelée coefficient de viscosité

volumique. Dans la majorité des probléemes de la mécanique des fluides, I'hypothése de Stokes,
2
IH +Xx=20 (1L7)
s’avere correcte [14]. L'équation constitutive d'un fluide newtonien (I1.5) devient donc :

2
O-ij = — (p + E‘UV V) 61] + ZMDU (11.8)

Ou la constante [est appelée la viscosité dynamique du fluide.

En reportant l'équation constitutive d'un fluide newtonien (I1.8) dans 1'équation de mouvement de
Cauchy (IL.1), on obtient I'équation vectorielle de Navier-Stokes dont la iéme composante s’écrit :

Du; dp d 2

Bien que la viscosité soit une fonction de la pression et de la température qui caractérisent 1'état
thermodynamique du fluide, dans la théorie classique de la lubrification, cette propriété est supposée

constante. Sous cette hypothese, I'équation de Navier-Stokes s'écrit :

Du; op 2 10
Pl i fy |V oo (W 110
ou V2uy; = 0%y 4 %y 4 Fi it e laplacien de u;.

0x? = o0xZ = 9x2
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Pour des fluides incompressibles, le taux de déformation volumétrique ou le taux de dilatation cubique,
V.V, est nul. Si I'on suppose encore que le vecteur des forces de volume, f, est négligeable, I'équation

précédente se ramene a :

Du; op 2
br " ox, + uVeu; (IL11)

L'écoulement d'un fluide newtonien, incompressible et isovisqueux est entierement décrit par

I'équation de Navier-Stokes simplifiée, équation (I.11), et par 1'équation de continuité :

%%+V.V:0 e .V = 0 (11.12)
Les équations (IL11) et (I.12) peuvent étre simplifiées davantage pour le cas d'un palier
hydrodynamique, au travers d'une analyse dimensionnelle. Pour ce faire, nous adopterons le systeme
de repérage de (la figure I1.1), qui présente une vue en coupe du palier. Afin d'uniformiser notre
notation par rapport a celle communément utilisée dans la littérature scientifique, nous désignerons
désormais {V;,V,,V3} = {u,v,w} et {X;,X,, X3} = {x,y,2} . Selon la référence [16], on définit les
variables adimensionnelles suivantes :

4 0 LA LE . “—RCP t = wt
c’'“7R A T AR S 7

N>
|
|
I
Il

;Y =

xR

~ w
X = —
Ve

INSTIRS

Ou
R: rayon du palier,
C:jeu radial du palier,

V,: vitesse caractéristique du systeme,

Re = %z nombre de Reynolds moyen,

w: vitesse angulaire de 'arbre.
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Fig. I1.1 : GEéométrie et systéme de repérage d'un palier lisse

Il convient de préciser que la vitesse caractéristique du systéme est V., = wR.

L'introduction des variables adimensionnelles dans 1'équation de Navier-Stokes (11.11) conduit a [16]:

pC%w 011 R (V va) = ap N (c>2 LR N 921 N 921
n ot TReRVYMIT T TR) \952 T 922 ) T 532

(_) [pc 970 Re(7.70) — 22 (E)z (ﬁ + ﬁ)] —_% (IL13)
R u aAZ R} \oz* = 02* oy '

pC2%w 0w c . ap  (C\*[(0*Ww 0*W\ 0*W
3t )=-5:* (%) *
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Dans le cas des paliers hydrodynamiques, le rapport g est de l'ordre de 1073 [17]. Cela permet, en

supposant que toutes les quantités des équations ci-dessus sont de 1'ordre de 1'unité, de tronquer tous

2
les termes multipliés par (%) :

prwon c(va __op 0%
u ot TRV T Tz T aye
op

_A=O

ay

pC?w 0w C op 9%w

“= 4+ Re—(V.V®) = —

ot TReg (VW) = -2+ 5

(11.14)

Dans la théorie classique de la lubrification, les termes d'inertie sont considérés comme négligeables.

Pour 2 0, on conclut a la lumiere de I'équation (I11.14), que cette approximation est raisonnable si l'on

admet que w = O(VC /R) et que Re est borné [16]. Dans ce cas, en reprenant l'utilisation des variables

dimensionnelles, on obtient :

ap _  9%u
o= Uo—
ox ay
op _

ax 0

ap 9w
2z Hay2

(11.15)
(11.16)

(11.17)

h étant I'épaisseur du film d'huile illustrée dans (la figure 11.1), la double intégration des équations

(IL.15) et (I1.17) suivant y, avec les conditions aux limites,

u(x, h,z) =U, w(x, h,z) =W, en y=h

u(x,0,2) = U, w(x,0,z) =W, en y=0

fournit les profils de vitesse classiques de la lubrification [18] :

10

u(x,y,z) = a%()’z — hy) +%(U2 -U)+U;
10

w(x,y,z) = Za—Z(}’z — hy) +%(W2 -W)+ W

(1.18)

(11.19)

On identifie dans ces expressions I'écoulement dii a l'effet de Poiseuille, induit par les différentiels de

. d d ' A s ., .
pression 6—2 et a_:’ et I'écoulement di a l'effet de Couette, associé aux vitesses Ui, Uz, W1 et Wdes

surfaces.
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En intégrant I'équation de continuité (I11.12) suivant y, aprés l'introduction des profils de vitesse (11.19),

on arrive a:

9 (p30P) 4 0 (p30P) _ (U1-Up) 0h | (Wy-Wp)dh | y=h
dx (h ax) + 0z (h az) =1zu [ 2 ox + 2 0z + v|y=0 ] (11-20)
Sachant que :

y=h _y o dh g 9 Ok Oh
Vlyog =Vo—Vi = 0=, t U+ Wy (IL.21)

Compte tenu de I'équation (I1.21), I'’équation de Reynolds devient :

9 (p39P) L 9 (p39P) _ (U+U;) 0 | (Wp+W;) 0h | Ok
ax (h 6x) + oz (h 62) =12 #[ 2 9x + 2 oz + at] (11.22a)

Qui peut s’écrire aussi sous une forme plus compacte :

V.(h3Vp) = 12 u[V.hU] avec U = {UZ + U }

W, + W, (I1.22b)
Ce qui correspond a 1'équation de Reynolds pour un fluide incompressible newtonien et isovisqueux. Il
est intéressant de remarquer que la suppression des effets d'inertie rend le probléme stationnaire d'un
point de vue hydrodynamique.

Une forme plus générale de 1'équation de Reynolds peut étre obtenue si I'on revient sur les hypotheses

d'incompressibilité et d'isoviscosité faites auparavant [6] :

d (ph3dp d (ph®ap\ _ (U2+U1) 8(ph) | (Wp+Wy) d(ph) | d(ph)
5(75) 5(75)—12[ SR R 4 2] (11.23)

Dans le cas d'un SFDB, I'équation (I1.23) se réduit a:

o (phadp 9 (ph®op\ _ a(ph)
o (75) + 5(75) =12=- (11.24)

Pour un palier cylindrique indéformable, délimité par des surfaces rigides et aligné, c'est a dire dont

l'axe est paralléle a celui de I'arbre, I'épaisseur h du film d'huile s'écrit :
h=C+Xcosf +Ysinf (11.25)

Cependant, la déflexion de la structure, notamment dans des rotors montés en porte-a-faux, peut rendre
I'épaisseur du film fonction de la coordonnée axiale, z, également [19]. L'effet du mésalignement

devient plus important lorsque le balourd, I'amplitude de I'orbite et le rapport de la longueur, L, sur le
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jeu radial, C, du palier augmentent [19]. Le mésalignement peut engendrer une élévation des efforts
transmis au bati, les forces hydrodynamiques calculées par le modeéle de palier aligné étant dans ce cas

sous-estimées [19].

Pour un fluide incompressible et isovisqueux, en négligeant pour l'instant le phénomene de cavitation,
I'équation de Reynolds donnée par l'expression (11.23) ou (I1.24) est linéaire. Elle ne posséde tout de
méme pas de solutions analytiques. Par conséquent, le calcul du champ de pression doit s'effectuer soit
en faisant des hypotheses supplémentaires afin de la simplifier soit a 1'aide de méthodes semi-
analytiques ou numériques. Les simplifications les plus courantes s'appuient sur les approximations
palier court et palier long pour lesquels I'’écoulement est unidimensionnel (1-D). Elles consistent a
négliger 1'écoulement du fluide dans les directions circonférentielle et axiale, respectivement, de
maniére a réduire le nombre de variables indépendantes du probleme. Il est important de souligner que
ces approximations peuvent s'appliquer directement a I'équation de Navier-Stokes simplifiée (II.15-
[1.17). Lorsque le palier n'est ni long ni court, il est dit de longueur finie. La méthode de résolution de

I'équation de Reynolds utilisée sera exposée en détails dans le troisiéme chapitre.

La validité de I'équation de Reynolds (I1.23) ou (I.24) est restreinte aux hypotheses explicitées plus
haut. Cependant, il existe des paliers auxquels ces hypothéses, ou une partie d'entre elles, ne
s'appliquent pas. Ainsi, nous présentons ci-apres d'autres formulations de 'équation de Reynolds dans

le cas des fluides non newtoniens en écoulement non laminaire.

I1.3 Equation de Reynolds modifiée

11.3.1 Fluides non newtoniens

L'hypothése que le fluide est newtonien peut étre mise en défaut dans le cas de quelques lubrifiants modernes
auxquels sont ajoutés des chaines de polymeres afin d'améliorer leurs propriétés sous différentes conditions
d'opération [20-22].Le comportement non linéaire qui en résulte change sensiblement les caractéristiques du
fluide, d'ou la nécessité de théories tenant compte des effets non newtoniens en 1’occurrence les effets de la

présence de couple de contrainte.

Outre la non linéarité engendrée par l'ajout d'additifs, des fluides ayant un comportement non newtonien
peuvent étre utilisés a dessein comme des fluides intelligents. Il est le cas des fluides électro-rhéologiques,
dont les propriétés changent lors de I'application d'un champ électrique. Cette caractéristique permet

I'utilisation du palier en tant qu'un amortisseur actif, ce qui explique I'intérét porté sur ce type de fluide.
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11.3.1.1 Fluide a couples de contraintes

Dans la dérivation de I'équation de mouvement de Cauchy (11.1), les efforts extérieurs exercés sur I'élément
fluide sont schématisés, suivant le postulat de Cauchy [23], par une répartition surfacique de forces. Lors de
I'application de la loi de Newton, la densité de forces massiques est également prise en compte. Une
schématisation différente fondée sur la théorie du microcontinuum de Stokes permet d'introduire, outre les
forces massiques et surfaciques, des couples de contraintes et des couples de volume. Pour un fluide

incompressible, cela conduit a I'équation suivante [20] :

por=f—Vp+2V.(o9) + (u —nV2V2V (11.26)

Ou  est le vecteur densité de couple et m est une propriété constante du fluide associée aux couples de

contraintes.
En négligeant le vecteur densité de couple et les forces de volume, l'application a I'équation (11.26) d'une
procédure analogue a celle menée lors de la simplification de I'équation de Navier-Stokes fournit les profils de

vitesse suivants :

R P S B (C S V] PR o] .
ux,y,Z - Zh 2” y y Cosh(zﬁl) Bx

N——
terme de Couette

terme de Poiseuille

(11.27)

_ 1y 2 2|1 _
w(x,y,z) = o {y hy + 21 [1 Cosh(%) >

terme de Poiseuille

Ces profils de vitesse, lorsque reportés dans I'équation de continuité (11.12), conduisent a la déduction d'une

équation de Reynolds modifiée donnée par :

a apl . @ ap] _ oh ah
o [G(h, ) a] +o [G(h, ) 5] = 6ul, 5" + 1215 (11.28)
1

Ol: Uy = wR, G(h,1) = h® — 12hI% + 24 tanh (L) etl = (ﬁ)z

11.3.2 Ecoulements turbulents ou non laminaires

Si le nombre de Reynolds ou le nombre de Taylor de I'écoulement s'accroit davantage, 1'écoulement
peut perdre sa stabilité et devenir instable ou turbulent. C’est le cas des paliers ayant un jeu radial
important, opérant avec un fluide de faible viscosité et incorporés dans des machines tournant a des

vitesses élevée sont particulierement susceptibles de développer des écoulements turbulents.
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Les écoulements turbulents sont caractérisés par des fluctuations aléatoires, par la non linéarité, par
L’'importante diffusivité de moment et de chaleur, par la formation de vortex et par la forte capacité

dissipative. L'écoulement turbulent instantané obéit toujours aux équations de Navier-Stokes, mais il
est difficile, voire impossible, de prédire son évolution de maniére précise [15]. Il est ainsi plus
convenable de le décrire en utilisant la décomposition de Reynolds, selon laquelle les vitesses et la
pression sont représentées par la somme des moyennes temporelles locales et des termes de

fluctuation stochastique :

V=V+VvoulU=U+v; ; i=123

p=p+9p (11.28)
avec,

= 1 rt

V= afo‘) V(t+1)dr (11.29)
_ 1 to

p= gfo p(t +1)dt (11.30)

ou t, doit étre compris entre deux échelles de temps distinctes, 'une associée aux fluctuations lentes de
I'écoulement et I'autre a des variations trés rapides de nature stochastique. Ce parameétre ne doit étre ni
trop grand, de maniere a ce que la moyenne ne soit pas locale, ni trop faible, ce qui pénaliserait la

précision des moyennes.

Sachant que la moyenne des termes aléatoires est nulle, en négligeant les forces massiques, 1'équation

du mouvement pour I'écoulement turbulent d'un fluide incompressible et isovisqueux devient:

pE; _ 195y
e =2 (11.31)

Avec I'équation constitutive donnée par :

_ _ ow; . 0uj ~=

Ou ¥, estla corrélation entre ¥;et ¥; . Par rapporta I'équation constitutive d'un fluide newtonien,

Equation (I1.5), on constate 1'existence de contraintes supplémentaires associées au terme —p?ﬁ], qui
correspond au tenseur de contraintes de Reynolds. Dans un écoulement turbulent, ces contraintes
peuvent étre considérablement plus importantes que celles relatives a la contribution visqueuse, a part
au voisinage des parois, ou les fluctuations sont plus faibles. Sous I'hypothése d'incompressibilité,

I'équation de continuité s'écrit:
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%_yp ;i=1,2,3 (11.33)

6xi
pour le flux moyen et :
9% _

0 1j=1,2,3 (11.34)

6xj
pour le champ turbulent.

L'équation (I1.31) peut étre simplifiée compte tenu des dimensions caractéristiques du palier. On

obtient au travers d'une analyse dimensionnelle similaire a celle réalisée précédemment dans le cas

laminaire :

9p _ 0 ( du ==

ax _ oy (“ 3y puv)

0p _

% = 0 (IL.35)
ap a

Il est important d'observer dans l'équation (II1.35), que les effets d'inertie sont négligés devant les

contraintes visqueuses et turbulentes. Pour des jeux radiaux plus importants néanmoins, en admettant

2 2
que (g) = 0(C/R)et que (%) — 0, une forme alternative a I'équation (I1.35) est obtenue :
p_ 9 ( U =

(st i) 2
6x_6y “ay uv th

9 _ (I1.36)

L'inspection de cette équation conduit a la conclusion que les effets d'inertie ne peuvent pas étre

négligés dans un écoulement turbulent.

Les premieres tentatives de modélisation d'écoulements turbulents dans le domaine de la lubrification
utilisent 1'équation (I1.35) comme point de départ. Le noyau du probleme concerne la définition des
contraintes ou les tensions de Reynolds. NG et PAN [24] emploient le concept de viscosité turbulente de

Boussinesq, selon lequel les contraintes de Reynolds s'écrivent [15] [13]:

—i

3

—D

D
mlm
<RIl
e[

= = 1t (11.37)
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ou la viscosité turbulente y; n'est pas une propriété du fluide, mais une fonction des conditions de
I'écoulement.

La description des contraintes turbulentes en fonction des vitesses moyennes de 1'écoulement permet
d'arriver, en partant de 1'équation (II.35), a une forme modifiée de 1I'équation de Reynolds qui s'écrit

[16]:

-Cas du SFDB
Equation de Reynolds classique :
o ( h® ap d (h® 0p\ _ oh
o)t Gean) =5 (11.38a)

Equation de Reynolds modifiée :

d (G(hl)dp 9 (G(hD) AP\ _ dh
a(—m 2 +a(—ﬂkz 2 =5 (I.38b)

ou les coefficients k, et k, dépendent des nombres de Reynolds locaux de Poiseuille, définis par
v, V. e e g p ' .
Re;, = hp;" et Rey, = hp;Z . La limite inférieure k, = k, = 12 représentant le cas d'un écoulement

laminaire, il en résulte qu'un SFDB en régime turbulent génére un champ de pression plus important et,
par conséquent, des forces hydrodynamiques plus élevées [16]. L'allure des fonctions k,et k, doit étre
déterminée expérimentalement. Pour des écoulements avec 2000 < Re, < 10°, CONSTANTINESCU [25]

en déduit les expressions suivantes :

Re()}(,ﬁSl Re(i,ﬁSl
B g = (11.39)
6,8 6,8

kx =

Il est a noter que la modélisation des paliers fluides en régime turbulent reste un sujet de recherche tres
ouvert. Le critere de la transition d'écoulement laminaire a I'’écoulement turbulent, par exemple, n'est

pas encore consensuelle [16].

-Cas du palier lisse

Dans ce cas, les équations de Reynolds classique et modifiée deviennent :

9 (h2opy, 0 (M 0P\ _ 1y Oh O

ox (ukx 6x) + 0z (ukz 62) - EUZ ox + ot (11-403)
2 (GRDIPY | 2 (GEDIPY _ 1y O o

6x( uky 6x) + 62( uky az) =302 dx + at (I1.40a)
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Avec:

{kx =12+ 0.0136Rp*° , k, = 12+ 0.0043R)°°

.41
ky=k,=12 enrégime laminaire ( )

etRy, = %zh qui est le nombre de Reynolds local.

Les relations k, et k, peuvent étre utilisées pour des nombres de Reynolds locaux variant de 103 a
50000 [26]

Selon Fréne [12], le critére de transition de I’écoulement laminaire a I’écoulement turbulent est :

T, > 2T, (I1.42)
Ou:

T, = Rh\/g et T.(¢) = 63.3¢2 — 38¢ + 41.2 qui sont respectivement les nombres de Taylor local et

critique. £ = v X2 + Y2 étant I'excentricité relative de fonctionnement.

Ou remarque bien que lorsque le palier n’est pas chargé (¢ = 0), le nombre de Taylor critique vaut 41.2
correspondant a I'’écoulement de Couette entre deux cylindres coaxiaux.

Il convient de noter aussi que le régime d’écoulement non laminaire comprend aussi un régime de

transition caractérisée par I'apparition des tourbillons de Taylor (figure I1.2).

Fig. I1.2 Représentation des tourbillons de Taylor
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CHAPITRE III
Perturbation de I'équation de Reynolds modifiée

en régime transitoire

III.1 Introduction

Le rotor d’'une machine tournante est un élément tres important dont le réle est de
transmettre ou de transformer de la puissance. Il est souvent de réalisation fort
complexe et comporte divers éléments tels que des engrenages ou des roues de
turbines, par exemple. Dans un grand nombre d’applications, il est supporté par des
paliers qui ne doivent pas étre considérés comme des éléments passifs mais comme des
éléments qui interviennent sur le comportement dynamique de la ligne d’arbre ; c’est-a-

dire sur ses vitesses critiques et sa stabilité.
Un palier est en fonctionnement dynamique ou instationnaire si :

1° La charge appliquée est stationnaire mais 'arbre est écarté de sa position d’équilibre
statique par une perturbation, le probleme est de savoir si la position d’équilibre est
stable ou instable. C’est le cas des paliers de lignes d’arbre équilibrées de machines

tournantes (rotating machinery).

2° La charge appliquée W est une fonction du temps, dans ce cas on cherche la
trajectoire, qui en résulte, du centre de I'arbre (rotor) dans le palier afin de déterminer
la hauteur minimale du film lubrifiant et pouvoir éviter les avaries éventuelles. Ce cas
correspond aux conditions de fonctionnement des paliers de moteurs a combustion
(paliers de vilebrequin et de bielle) et des paliers de lignes d’arbre de machines

tournantes déséquilibrées (balourds).
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II1.2 Paliers de ligne d’arbre de machines tournantes

Dans ce type de mécanisme, la force extérieure est le poids de la ligne d’arbre a laquelle
viennent se superposer des forces dynamiques d’amplitudes plus ou moins importantes
(balourds, par exemple). On schématise la ligne d’arbre par un rotor rigide de masse 2M

supporté de facon symétrique par 2 paliers identiques.

A chaque palier est attribué une masse M du rotor, une charge statique VVO =WO>Z , une

charge dynamique W (t) et une excitation synchrone due a un balourd caractérisé par
son excentricité e, dont le module est Me,w®. Lorsque I'équilibrage est parfait, le
centre d’'inertie G de 'arbre est confondu avec son centre géométrique. L’application du
principe fondamental de la dynamique conduit a :

-cas d’un rotor rigide :

{MX' =W, +W, (t) + Me,@® cos at + F, (X,Y, X,Y) (11I-1)

MY =W, (t) + Me,@’ sinat + F, (X,Y, X,Y)
-cas d’un rotor flexible :

m X + b, X + kX = m, €, w2 cos(Wt) — @y X — axyY = byyX — by ¥
m ¥ +b,Y + kY =m, e, w?sin(Wt) — ayxX — ayy¥ — byxX — byy¥

ou X(t) et Y(t) représentent les coordonnées instantanées du centre de l'arbre, i.e.
—— (X ecos
00, = = ¢

Y esing

E Y 2r 2 .
et { X}: j Ip{C?SZ}Rdédz sont les composantes de l'action hydrodynamique
,% 0 Sln

calculées a partir du champ de pression obtenu par intégration de I'équation de

Reynolds non newtonienne :

R200\ 1k, 00) az\ ik, @z 00 ot

ot h(0, z, t) est 'épaisseur du film définie par :

10 [G(h,l)@]+i(6(h1')@J:%wa_ﬁ@ (111-2)

h:C+X(t)cosé+Y(t)siné+U(é,z,t) (111-3)
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et gt—h =X cosf+Ysind+U estla vitesse d’écrasement du film (squeeze velocity).

U et § étant respectivement le déplacement de la couche élastique et la coordonnée

circonférentielle dont I'origine est située sur I'axe X (paramétrage X, Y).

En variables adimensionnelles, 'équation (III.2) s’écrit :

6A Glh,I 8pA +ﬂ£~ Gih,I ﬁp 15‘h @ (111.4)
0\ k o0d) @\ Kk @) 200 ot
ol ﬁ_%, =P 7= a=((fet T=at

La pression hydrodynamique sans dimension p(é ) doit satisfaire 1’équation
différentielle (I11.4) et les conditions limites suivantes :
(i) aux extrémités libres du palier :

pl6.7 =-x.T)=pl6.7 = %.T)=0 (IIL5)
(ii) la pression est continue et périodique suivant la direction circonférentielle, i. e.
p(6,7.t)=plo+27,7.T) (I1L.6)
(iii) la prise en considération de la rupture du film (cavitation) conduit a annuler la

pression et ses gradients, i.e.

~ 8p ap
=0 our =40 [11.7
P=—f= p (Z.T) (11.7)

Ou 4, estl'angle de cavitation ou I'abscisse de rupture du film lubrifiant (leading edge

of the cavitation zone) qui est une inconnue supplémentaire du probleme.

Les conditions (III.7) proposées au début des années trente et connues sous le nom de
conditions de Reynolds ou de Swift-Stieber peuvent étre satisfaites de fagon directe a
'aide de l'algorithme de Christopherson. Depuis les années quarante, cet algorithme a
été utilisé avec succes dans les études de simulation des problemes de lubrification.

Cependant, l'utilisation de I'algorithme de Chritopherson conduit a une détermination
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erronée de la frontiere reformation du film (trailing edge of the cavitation zone). La
continuité du débit massique n’est pas satisfaite. Il est utile de noter que les conditions
de Reynolds sont fréquemment utilisées et donnent des résultats comparables a ceux
obtenus expérimentalement ou a l'aide des algorithmes de conservation JFO, Elrod-

Adams et Bayada sauf le débit.

II1.3 Cas des petits mouvements : Modélisation linéaire
Le comportement dynamique d’une ligne d’arbre supportée par des paliers fluides est

non linéaire. En effet, les forces hydrodynamiques F, et F, engendrées par le film

lubrifiant sont des fonctions non linéaires de la position et de la vitesse du centre de
'arbre.
L’analyse exacte d'un systeme rotor-palier est donc tres complexe. Puisqu’elle nécessite
la résolution du systeme d’équations relatives au mouvement du rotor (IIl.1) et au
comportement hydrodynamique des paliers décrit par I'’équation de Reynolds (II1.2).
Compte tenu des difficultés inhérentes a la résolution des problemes non linéaires, une
étude simplifiée peut étre réalisée en linéarisant les équations du mouvement (I11.1).
Dans le cas d’une ligne d’arbre soumise a des charges extérieures fixes en direction,

cette étude peut comporter deux étapes :
- Une analyse statique permettant de déterminer la position d’équilibre de I'arbre
(Xo, Yo) a l'intérieur du palier par une méthode itérative.
- Une analyse dynamique linéarisée de la ligne d’arbre autour de la position

d’équilibre statique.

Cette étude permet de modéliser le film lubrifiant par huit coefficients dynamique, a

savoir : quatre coefficients de raideur et quatre coefficients d’amortissement.

Ces coefficients serviront comme des données pour :

- connaitre la stabilité d’'un point de fonctionnement ;
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- introduire l'effet du film fluide sur la réponse de la ligne d’arbre a des
sollicitations dynamique de faible amplitude (balourd résiduel, par exemple) ;

- rechercher les vitesses critiques du rotor.

I11.3.1 Concept des coefficients dynamiques d’un palier
Ce concept a été introduit en 1959 par Hori [5] pour décrire le comportement d’un
palier long.

Si on se limite a des petits déplacements X, Y et vitesses de déplacements X,Y au

Limité au 1er ordre) :

voisinage de la position d’équilibre statique X,,Y,, on peut écrire (Développement
. oF oF
FX(X0+X,YO+Y,X,Y):FX(XO,YO,O,O)+X(8—XX)O+Y( 8\; jo ( j ( J

- oF oF 0
Fo (Xo+ X, Yo +Y, X ,Y) = F, (X0,Y0,00)+ X[ =5 | +Y] = | +X| —- .
v (Xo + XY )=F (X0,Y0,0,0) [6on (ano [ j [Y)

(111.8)

Sous forme matricielle, la force additionnelle f=F- If0 est donnée par:

{fx}_ Fo(Xo + X, Yy +Y, X,Y) = F, (X,,Y,,0,0) k ]{X}—[b % o)
fy - FY(XO+X’Y0+Y’X’Y)_Fy(XO,YO,0,O) - Ly nilly .

Les coefficients aj et bj correspondant respectivement aux raideurs et aux

amortissements dus a l'existence du film lubrifiant. On remarque que F, (X,,Y,,0,0) est
équivalent a Wy et que la composante F,(X,,Y,,0,0) est nulle. Par identification des

équations (II1.8) et (I11.9), on peut écrire :

& = - Hl by =- & (11.10)
X, ). X, ),

Le premier indice indique la direction de la force, le second celle du déplacement ou de

la vitesse de déplacement. L'existence de termes croisés traduit le fait que dans un
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palier, en général, la force hydrodynamique n’est pas colinéaire au déplacement comme

dans le cas d’un palier de roulement.

I11.3.2 : Méthode de perturbation : Calcul des coefficients dynamiques

Le calcul des coefficients dynamiques peut s’effectuer soit dans le repere fixe (OC, )Z,Y)
dans le cas d'une charge statique imposée (probleme inverse) ou intermédiaire (00,5,413)

lorsque I'excentricité de fonctionnement est imposée (probléme direct) (figure I11.1).

Couche
¢lastique

Y
>

support

VX

Fig. I11.1 Modele dynamique linéaire d’un palier hydrodynamique Compliant
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111.3.2.1 Cas d’une excentricité imposée : Paramétrage (s, $)

Dans le cas d'une excentricité imposée, il convient d’utiliser le paramétrage (&,¢) pour

calculer les coefficients dynamiques dans le repére intermédiaire. Un changement de

base de rotation (- ¢,) permettra de les exprimer dans le repére fixe (OC, )Z,\?).

Lorsque le rotor est soumis a des vibrations harmoniques de faible amplitude de
fréquence vau voisinage de la position d’équilibre statique Oao caractérisée par les
coordonnées polaires (g, ¢, ) excentricité relative et I'angle de calage instantanés peuvent
étre exprimés par :

e=gteeletp=g +4e” ;  |g|<<e.|d|<<d eti=+-1 (111.11)

ou 7/=Va) est la fréquence d’excitation relative, & et ¢ sont respectivement les

amplitudes complexes de I'’excentricité relative et de I'angle de calage.

o
Oc 24 >
Ceg,
DS
b,
OaO
‘Cgod)l‘
Orbite
X
\'Z €

Fig. I11.2: Systémes d’axes et notations
En appliquant le principe de superposition, I'épaisseur du film adimensionnée s’écrit

pour un palier compliant comme suit:

h=h,+h, +U, I, +U,| <<h, (1I.12)
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NI h )7 . . . = . 4 . . .
ou h, = E" est I'épaisseur du film stationnaire incluant la déformation stationnaire de la

couche élastique JO, ﬁd = (&£,008 0 + £, sin t9)ei7t~ est la variation de I'épaisseur du film due
au mouvement vibratoire du rotor, et Uy =U e” =(&,U, +£,4 U, ) e est la déformation

~ U 18U

dynamique du palier causée par les pressions dynamiques ou U, = e et L]¢ = E%’ et
U est'amplitude complexe.

Par conséquent, I'expression complete de I'épaisseur du film est :

h =My +(e(cos0+U, )+ £, (sino+ 0, e (I11.13)
La pression instantanée sans dimension qui en résulte s’écrit :

P=p,+Qe” Q] << (111.14)

ou p, >0 estla pression stationnaire, et Q=g 68 + &y, @ est la pression dynamique

Q 5 _ 18

complexe ol Q. = % et — )
p Qg 88 Q¢ 80 a¢

L’utilisation du modele de la couche élastique mince (MCEM) permet de calculer avec

une précision suffisante les déformations stationnaires et dynamiques, i. e.

Uo| [P
U, +=0,1Q, (111.15)
U, Qs
Oou
L, =0,C, 1, (111.16)
= wolRES
Dans l'équation (II1.16), C, =— est le coefficient de déformation inversement

proportionnel au module d’élasticité du matériau constituant la couche élastique, et

t = t% est '’épaisseur relative de la couche.
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Le report des Eqgs (II1.13) et (II1.14) dans I'’équation de Reynolds normalisée (I11.4) et la

prise en compte des termes en &, et g, ¢, du premier ordre conduit a un systéeme de trois

équations aux dérivées partielles couplées dont les inconnues sont p,, Q, et Q, :

o,
R 6 .17
()= = (111.17)

‘R(@g) 0 [th apgo (cos¢9+U )}+/1§ [th 820 (cos¢9+U )}

06
- (111.18)
6| —si LY (cos¢9+Ug)
06
op a 6p
3h2 2o S|n9+U R e S|n9+U
o0, (111.19)
6 c039+—+2|ysm6?
00
ou :
h, =1+&,cos0+U, (111.20)

et ER(-):i G, o) 2% ae) qui est un opérateur différentiel.
o0\ k, 00 | "\, @

Il est a souligner que I’équation (II.17) est une équation différentielle non linéaire car
compte tenu des relations (II1.15) et (III. 20) , dépend de p, tandis que les équations

dynamiques complexes (II.18) et (II.19) sont linéaires en terme des pressions

~

dynamiques complexes Q, et (5¢. Les équations (I11.17) et (II1.20) sont alors résolues a

I'aide d’un processus itératif permettant de coupler les deux parties structure et fluide
du probleme.
Dans le cas ou seule la déformation stationnaire est prise en considération, les

équations (I11.18) et (I11.19) deviennent :

8 p 8.~ . .
RIQ.)J+— 3h2 0005 |+ A — 3h2 20 cos @ | = 6|—sin @+ 2iy cos O [11.21a
G) ae[ 00 } ai{ o7 } [ 7 cos ] ( )
P o[~ P, . o
+— h2 0sing |+ 41— 3h2—°sm0}:6 cos @+ 2ivsin @ [11.21b
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La résolution des équations d’ordre un se fait de la méme fagcon que celle de 'équation
de Reynolds en régime stationnaire mais sans annulation des termes de pression
négatif calculés.

La méthode de perturbation transforme aussi les conditions limites sur la pression

(11L.5) & (I1L.7), soit :

Bo=0 pour 7=+1/ (111.22)
P,(0=0,7)=p,(0=27,7) (111.23)
_ &, P, -

=——=—=0 pour 6=6,_I(z [11.24
Po=—y =5 =0 P . (Z) (111.24)

Ou g, estl'angle de cavitation stationnaire mesuré a partir de la ligne des centres.

Q€=(5¢=O pour 7=+

NN

(111.25)

Q,(0=0%)=Q,(0=277) (111.26)
La relation (III.23) exprime les conditions de Reynolds stationnaires en supposant que
les perturbations dues aux vibrations du rotor n’affectent pas I'étendue de la zone active
du palier. Les équations dynamiques d’ordre un sont donc résolues sur le domaine
définie de fagon itérative en appliquant I'algorithme de Christopherson [27] lors de la

résolution de 'équation de Reynolds stationnaire.

Il est intéressant de noter que I'équation (II1.24) a été obtenue a partir de (II.7) en

faisant un développement de la pression normalisée p(#,Z) en série de Taylor limité a

I'ordre un au voisinage de (Hc ,'z'o), ie.
0

B(0.7)=plo, +A0.7, +A7)~ B(o, ,'z“o)+(a—pj A¢9+[a—9j AZ=0 (111.27)
: : 06 ), o ),

L’équation (I11.14) peut s’écrire :

55 B, (111.28)

ou |51| = ‘éeiﬁ‘ << 50
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En remplacant (II1.28) dans I"équation (I11.27), il vient

5(0.7)~ B, (6. .Z,)+ 5,06, ,zo)+(%j A9+(%j A7 =0 (111.29)
: : 20 ). 7 ),

Cette relation montre que les conditions de Reynolds s’écrivent pour 6 = ¢, comme suit :

~  0p, Ip,
Po 00 o7 ( )
p,=0,ie Q, = (3¢ =0 (I11.30b)

Les distributions complexes (55 and (5¢ sont obtenues a partir des Egs (I11.18) et (111.19)

a partir desquelles les huit coefficients dynamiques peuvent étre calculés dans le

systeme d’axes intermédiaire (&, ¢) par intégration numérique :

2ﬂ%~ 2z 2 __

A, +iB, =-| [Q,cos0d7do; A, +iB,, =-[ [Q,cos0dZde
-4 -4

(111.31)

272'%~ 2”%~

A, +iB, =—[ [Q,sin0dZde; A, +iB, =—[ [Q,sinodZdo
0-1 07%

. ok ok

ou Aaﬁ = aaﬂm et Baﬂ = baﬂm; (a,ﬂ):(g,qﬁ)

Les coefficients de raideur et d’amortissement dans le systeme d’axes (X, Y) peuvent étre

déterminés a partir des coefficients calculés dans le repere (&, ¢) en utilisant les

relations de transformation des composantes d’'un tenseur du second ordre dans un

changement de systéeme d’axes :

A A A, A
XX | _RT| e Tw R (I11.32a)
L Ax Ay J _A¢e A¢¢ i
B By | o1/B. By]
XX X _RT| "= "# R (II1.32b)
L BYX BYY _ _B¢€ BW _
. cos¢, sing, : - :
OuR=| . est la matrice de passage ou la matrice rotation.
—sing, cosg¢,

¢, étant I'angle de calage stationnaire calculé par la relation suivante:
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NN

2

j o sinéad ez
- 0

i

3
/LI (111.33)
3

N

¢, = arctg| —

2
j o cCosAd iz
0

— X

NN

Compte tenu des relations (I11.31), il vient:

Ay = A, C0s° gy + A, sin’ ¢ — (Ag¢ +A, )sin ¢, cos ,
Ay = A, c08° ¢y — A, sin’ g + (A, - A, )sin ¢, cos ¢,
Ay = A, c0s° ¢y — A, sin® gy + (A, - A, )sin g, cos ,
+ )

Ay = A, cos’ gy + A, sin’ g + (A, + A, Jsin g, cos ¢,

et des relations similaires pour les termes d’amortissement B;.

Pour les coefficients dynamiques exprimés dans le repere fixe, on adopte

I’adimensionnement suivant :

C
Aﬁj:aiJVTO N

Co (0, 1) =(X,Y)
B, =b, —

W

0
111.3.2.2 Cas d’'une charge imposée : Paramétrage (X,Y)
Dans le cas d’'une charge statique imposée, le calcul des coefficients dynamiques
s’effectue directement dans le repere fixe (X,Y) lié a la charge.
En régime stationnaire, le centre de I'arbre (rotor) occupe une position d’équilibre
caractérisée par ses coordonnées Xo et Yo. L'épaisseur du film correspondant a cette
position est:
h, =1+ X,cos0 +Y,sind+U, (111.34)
Ou encore compte tenu de la relation (II1.15) :
h, =1+ X, cos0+Y,sind+ L, (111.35)
En régime dynamique, le centre du rotor est décrit par les coordonnées X et Y
mesurées a partir de la position d’équilibre statique. Dans ces conditions, I'épaisseur du

film prend la forme suivante :

n(6,7,T)=1+ X (F)cosd+ Y (F)sind+U(6,7,T) (111.36)
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L’expression de AU est déterminée A partir développement en série de Taylor de U

limité au premier ordre au voisinage de la position d’équilibre statique, i.e.

O~U+0R5g| +a7%| +a% 35| +a7' 2|

ouencore U=Uy+AXUy+AY Uy +AX' Uy +AY' Uy

AT
.ol ~ a0
Ou: Uy =42 . Uy = a)?'|0 , et
Soit par conséquent :
ﬁIﬁO+AH+AG (111_37)

Avec Ah = AX cos@ + AY siné

Si on suppose que le mouvement de I'arbre (rotor) est harmonique, on peut écrire alors:

AX = AX"e”; AY =AY e ; AU = AU e
0L AX ;AY et AU eC

Il vient alors :

AU=AXUy +AY U, + AX' Uy + AY' Uy

= [AX* Uy + AV Uy + iy(AX*Tyr + AV*Uyr)] €78 et AR = (AX* cos @ + AV sin ) et
AT AR*

L’équation (I11.37) devient :

T Al AR
=h, +AHe" tel que ‘ y

0

<<1 (I11.38)

Avec AH* = AX*(cos O + Uy + iyUy:) + AY*(sin 8 + Uy + iyUy1)
Le mouvement du centre de I'arbre engendre une perturbation du champ de pression,
soit:

B(6.2.T)=5,(6.2)+ AB(F) (111.39)
L’expression de AP est déterminée 3 partir du développement limité de la pression :
5(6,2.)~ 7(6.2)+ [g@ AX {gg) AY {;Xp ) AX" {;Yp j AV

Ap(t)
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Le mouvement étant harmonique, on peut écrire :
AX = AX €7 AY = AY 67 AX =isAX e I AY = ipAY e

Soit :

Ap”

ﬁ =~ 50 +A5*ei’/‘~ X
Po

<<1 (111.40)
Avec

-~ -~ G * -~ e .~ T - o~ 7 % -~ ap

Ap” = Py AX" + Py AY " + 1Py AXT + 1P, AY T . Py :i,etc.

Le report des équations (II.38) et (II1.40) dans I’équation de Reynolds transitoire (II1.4)

conduit a un systéme de trois EDPs :

_\_1oh
W(Po)=3% (111.41)
_ ~261’0 ~26p0 o hzaﬂ .
RG) + 3Laa_9 le T 3M_[ P’ l —%L%X— iyLgy = —5sin@ + iy cos § — 22— 096:05 _
~ 9Do
Gopp 0 (h3cosd GO az_ 72 cos B
3 e 75 () — 31 = az( 27) (111.42)

Ezapo 52@ _ _ R hz% 5
ER(QY)‘F3L—[ 2 QYl 3M—[ — QYl—ELaﬂ— iyLy =—cos€+l)/smt9—z—°"f’sm —
X0

kz, a6 Go
~ 9Po ~ ~ 9Po
Go—7 0 (h2sin® 05, 0 (h3sin
320 2 (22 )—3;1 "”Z—~( ) (111.43)
kxO 69 GO kZO 0z Go

avec %(')zi(iii)}zi[iiﬁ)}

o6\ k,, 06 oz\ k, oz

etgy = px +iybx , Gy = Py +iyPy'; i =v-—1

Si la déformation dynamique de la couche élastique est ignorée, les EDPs (I11.42) et

(I11.43) se réduisent a :

=28hg =~ 0Pg ~ — ~ 0Po - _
3 hg—=2cos® Go>7 9 (hZcos® Go—, 0 (h3cos@
———smH i cosH—— 98 -3 a9—("~ )—BA "’Z—(‘K ) 111.44
R(Gx) Ty Go kxy 060\ Go kz, 0Z\ Go ( )
=20hg = 0Pg —~ _ ~ 0Po -~ _
1 A~ ~  3hi=Lsind Go—>7 9 (h%sin® Go—5 0 (h%sinb
G,) = Scos @ + iy sinf — 2228 "7 _ 3 f’e—A("~ )—3/1 62—(‘2 ) 111.45
R(ay) 2 Ty 2 Go kx, 00\ Go ki, 0Z\ Go ( )
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La résolution des EDPs relatives aux perturbations permet de connaitre les champs de

pression dynamique dxetdy et d’en déduire les coefficients de raideur et

d’amortissement du palier :

(111.46)

avec

5)( = Reel (ax ); EY = Reel (av); ﬁx' = Imag(ax )/7; 5‘(’ = Imag(av )/7

Les coordonnées de la position d’équilibre statique (Xo,Yo) résultant de I'application de

la charge statique W, =(W,,,W,,) sont déterminées a partir de la résolution des

équations d’équilibre du rotor a I'aide de la méthode itérative de Newton-Raphson
amortie. Dans le systeme de coordonnées (X,Y), I'équilibre du rotor se traduit par les

équations suivantes :

- %27[ A
Wi, = [ [ By cos6ddiz (11L.47a)
_% 0
- %27[ A
W,o = [ [ B,sinddéiz (I11.47Db)
_% 0
Ou encore :
- - - % 2z
W, (X.¥) =Wy, ~ [ [, cos ez =0 (111.48a)
,% 0
— e - %27[
W, (X,Y)=Wi, — | [ ysinodadz =0 (111.48b)
0

Ou W, etW, sont les composantes du vecteur résidu r.

Le probléme est bien entendu de trouver les valeurs adimensionnelles des coordonnées

cartésiennes (>’Z ,\7) vérifiant simultanément les deux équations (111.48).
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a) Méthode de Newton-Raphson
Soit ()20\70) la solution approchée ou I’estimé initial proche de la solution()z,\?). Si les
deux fonctions W, etW, sont continués et continument différentiables, le

développement en séries de Taylor des deux fonctions VVX etVVY au point ()20\70) donne :

5)'(0 + (aV\LX J 6\70 + termes d'ordre supérieur (I11.49a)
) (X

X )iz, N Jizo%)
W, ()?,V)zva ()?0,:))+ My X,y + Wy SY, + termes d'ordre supérieur (I11.49Db)
R z,) N Jiz,5)

~ ~ ~ ~

Avec SX,=X-X, et &, =Y -Y,

l

Puisque ()2\7) est une solution du systeme d’équations non linéaires (I11.48), il en

résulte :

ozvvx(xo,vo){av!xj @zo{%j 57, +10s (11150a)
X Jiz,%) N )(x,7)

OZWY(XO,\Z,)+[5V!YJ a>'<“0+(alj &, +1.0.5 (11.50b)
X Jz,%) N Jiz,%)

Soit sous forme matricielle :

oW, | (oW,
L ax oY
i oy

X

_ {éxj}ﬂ.o.s (1IL51)
o, (oW o,
%) (F,

- ))}H.o.s (I11.52)
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Ce qui donne pour la solution ()Z\?) :

[
{)f}:{?}_ ox ) Loy {~X(X°'z°)}+t.o.s (111.53a)

Y oW, ) [ow,
oX oY .
(Xo»Yo)
Ou encore

{XHXHéx} (I1L53b)
YO, |eY,

Lorsqu’on néglige les termes d’ordre supérieur (t.o.s), la solution ()Z ,\7) devient une

approximation qui sera prise comme nouveau point de départ ()Zl\?;) de la prochaine

approximation, soit:

el

Ainsi, on trouve la formule de récurrence de Newton-Raphson pour deux inconnues :

{ Vx ((;fogﬁ))} (111.54)

a2 & peg

\ ( 6@] Kavvvj
oX oY o
(Xlek)
Ou encore:

{%M}:{&}{é{k} (IIL.55b)
Yk+l Yk éYk

avec

(1IL.55a)

k=0,1,2,k

! T tmax
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L’inversion analytique de la matrice jacobéenne permet d’écrire :

oW, W, o
5Y- _QT {V!xg)fk{k;}
_8WY oW, W, X, Y,
{@?k}:_ X X gz (111.56)
oY, (avvx oW, W, avVYJ
X oY o X g
k=012 k

max

Il est important de souligner que si I'estimé initial n’est pas tres proche de la solution la
meéthode ne converge pas.
b) Méthode de Newton-Raphson amortie
L’algorithme de Newton-Raphson amorti qui converge plus vite que I'algorithme
précédent s’écrit :
1. Etant donné &, un critere d’arrét
2. Etant donné kmax, le nombre maximal d’itérations
3. Etant donné ()ZO%), une approximation initiale de la solution du systeme (I11.48)

4. Résoudre le probléme EHD non linéaire en régime stationnaire gouverné par les

équations couplées (I11.41) et (I11.35) par itérations : Calcul de ﬁo etp,

5. Calculer les composantes de la portance hydrodynamique :
- % 2 o - % 2 A
Foo = I Iﬁo cosodadz et F,, = I Iﬁosinedédi

%0 %0

6. Calculer les composantes du vecteur résidu : VVX etVVY (Eqs 111.48)

7. Evaluer les coefficients de la matrice jacobienne (dérivées partielles) par

différentiation numérique :

(avVJJ zVVX(Xk+5,\7k)—vvx(>2k,\7k); (a\/\zxj zvvx(ik,fk +5)—VVX(>'<'k,\7k);
X ), )

5 oY B
(W@J:WA&+&ﬂ—WA&NU.(W@jzﬂbhﬂ+@—1&pﬂ)
X ), 5 “ley ), 5
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Cette approximation introduit une petite erreur dans le calcul des dérivées partielles de la

matrice jacobienne, mais généralement la convergence est quand méme trés rapide. Dans

cette approximation, la valeur de & est 10

8. Calculer les corrections (@Zk : é\?k) en utilisant I’équation (I11.56)

9. Calculer les nouvelles approximations du systeme non linéaire :

Yk-¢—1 Yk éYk

Ou @™ estle coefficient de relaxation

@ =1 : Méthode classique de Newton

@ <1 : Méthode de Newton dite amortie
10.Si

v +. v +. \/v(k+l) A7 +. v +.
i
Y
-~ [eX ~ o~ (X
ouencore [(OX, N R ol [( Xy Yeul <71 <g et k<k,
I R

ol & =10"°

convergence atteinte : Les valeurs de (XkH,YM) correspondent aux coordonnées

de la position d’équilibre statique qui en résulte de I'application de la charge
statique Wpy.

calculer I'angle de calage statique du palier par : ¢, = tan‘l(ﬁ%m)

arrét

11. Si le nombre maximal d’itérations kmax est atteint :

convergence non atteinte en kmax itérations

arrét

12. Sinon, poser k «— k +1

13. Retour a I’étape 4 pour une autre itération.
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IIL.5 Réponse dynamique d'un palier a film d’huile: Systéme en vibrations forcées

II1.5.1 Cas d’un rotor rigide

La trajectoire du centre de I'arbre (rotor) prédite par 'approche linéaire est toujours de
forme elliptique pour un balourd de faible excentricité ep. Celle-ci est obtenue dans le
cas d’'un rotor rigide a partir de la résolution du systéeme d’équations différentielles

suivant:

L S ) e
0o MI|Y b, by||Y Ay  ay |lY Sinw t

En variable sans dimension, I'équation (III.57a) s’écrit :
M 9 >E” . Byx By )E' . An Ay >§ =I\7igb C(.)SE (IV.57b)
0 MJLY") [Bx BoJlY'] [Ax Av]LY sint
N e
Ou:t=atetg =2
C

Le vecteur solution du systeme d’équation (II1.57b) est de la forme :

{%}:{&}costr{)Ez}sinf (IIL.58)
vV, Y,

En remplacant (111.58) dans le systéme (II11.57b) et en identifiant les termes en cost et

sint, on aura:

(Axx - rﬁ) Bxx AXY BXY )Zl 1
-B A, -Mm) -B A X,| - |0
XX ( XX ) XY~ XY ~2 — mgb (11159)
Avx BYX (AYY B m) BYY Y1 0
- BYX AYX - BYY (AYY - m) 2 1
La solution du systeme (II1.59) s’écrit :
~ ~ AC+BD
X, =Mg, ———
1= M e Ty
~ ~ BC-AD
%= Me o T
(I11.60)
Y _ M‘-g EC + FD
! * C?+D?
~ -~ FC-ED
= Mg ————
2=V e
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Avec:

A=-M +Ay — By

B=A, +B,

C= MZ_M(AXX +A(Y)+AXXA{Y _AXYA(X _(BXXBYY _BXYBYX)
D=-M (Bxx + BYY)+AXX BYY +A(YBXX _AXY BYX _A(XBXY
E=-A, +By

F=M-Ax —Byx

Caractéristiques de la trajectoire du centre de I'arbre
La solution (III.58) du systeme (II1.57b) correspond a une trajectoire de forme
elliptique (figure III. 3) dont les caractéristiques sont les suivantes :
a=aC : Demi-grand axe ;
b=bC : Demi-petit axe ;
¢ : Angle de déphasage entre le vecteur balourd et le vecteur déplacement ;
o :L’angle qui donne l'inclinaison du demi-grand axe par rapport al’axe X .

Ainsi, dans le repere propre de I'ellipse (0,,, X*,Y *), I'’équation de 'ellipse s’écrit :

Fig. II1.3 Caractéristiques d’une trajectoire elliptique.

{i*: acos(t +¢)

-~ ~ [11.61
Y*=bsin(f + o) ( )

(XY )

ou: ()Z*,\?*)z c
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Compte tenu de la relation (I11.69), la projection sur (0,,, X,Y ) donne :

(111.62)

'~

X =acos(t +g)cos 5 +bsin(f +g)sins
Y =—acos(t +¢)sin5 +b sin(f + ¢)cos 5

Les équations (II1.66) sont identiques aux équations (I11.70), ce qui permet d’écrire :

(111.63)

~

X, cost + X, sint =2 cos(f +¢p)cos 5 +b sin(f + ¢)sins
Y,cost +Y,sint =—acos(t +¢)sin 5 + b sin(f + p)cos s

Ce systéme d’équations étant vérifié quelque soit le tempst , il vient en identifiant les

termes en cost et sint :

)Zl :5c055c03¢+55in5sin¢
X, = -80S 5Sin @ + b sin 5 cos ¢ (111.64)
ﬂ:—ﬁsinécOS(p+5cos5sin¢) '

Y, =asindsing+b cosd cos g
La résolution des équations (II1.64) permet de déterminer les caractéristiques de

I'ellipse :

2
-~ ~ (IT1.65)
5:£tan‘1£ :2( le +~X2 2~) J
2 XZ+XZ2-Y2-Y)
gz):ltan_l ~—2X~1X2iY1Y2~)
2 X12_X22+Y12_ 22

I11.5.2 Cas d'un rotor flexible

Dans le cas du rotor flexible, en utilise tout simplement le schéma explicite d’Euler pour
intégrer les équations de mouvement linéarisées du rotor :

{mrX +beX + kX = m, e ? cos(wt) — axxX — axyY — bxxX — byyY (I1.66)

MV + by¥ + kY = my e w?sin(wt) — ayxX — ayyY — byxX — byyV
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ou encore :

X = e w? cos(wt) — X (axx+kr) axyY X (bxx+by) _ bxyY
my my my my

¥ = e w? sin(wt) — 2K _y @tk brxX _ y (byy+by) (111.67)
my my my my

Les étapes de calcul sont résumées ci-dessous :
Etape1:t=0,X=X,Y=Y,X=X,=0,Y =Y, =0

Etape 2 : calcule des accélérations X et Y a partir des équations de mouvements
(111.67)

Etape 3 : calcule des nouvelles composants de la vitesse et de la position pour :
X(t+At) = X(t) + X(OAT

X(t+At) = X(t) + X(t + At)At

Et des relations similaires pour Y (t + At) et Y (t + At)

Etape 4 : poser t =t + At et revenir a I'étape 2 tant que t < 45
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I11.6 Conclusion

Dans ce chapitre, on a développé et présenté de facon détaillée les équations de base
et les relations permettant de calculer les parametres de stabilité en utilisant le critere
de stabilité de Lund, a savoir la masse critique et la fréquence de fouettement ainsi que
les caractéristiques de la trajectoire elliptique décrite par le centre de l'arbre (rotor)
dans le cas d'une charge statique imposée et d'une excitation synchrone de type
balourd. Le calcul des coefficients dynamiques du film servant comme des données
pour l'analyse de la stabilité et la réponse dynamique du systeme rotor-palier a été
effectué en perturbant 'équation de Reynolds modifiée (non newtonienne) écrite en

régime transitoire.
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Chapitre IV

Traitement numérique des équations de Reynolds
d’ordres zéro et un

IV.1 Introduction

Dans ce chapitre nous allons procéder a la formulation numérique des équations de Reynolds
obtenue par la technique de perturbation dans le chapitre précédent. La méthode numérique
utilisée est celle des différences finies. La discrétisation spatiale de ces équations conduit a la
résolution de deux systémes d’équations algébriques linéaires par la méthode itérative de
Gauss-Seidel avec coefficient de sur-relaxation en vue de déterminer le champ de pression
stationnaire et les pressions dynamiques complexes. La connaissance de ces pressions
permettra de calculer les huit coefficients dynamiques du palier, a savoir : quatre coefficients
de raideurs et quatre coefficients d’amortissement. Ces coefficients serviront pour I'étude de la
réponse dynamique linéaire rotor-palier.

IV.2 Discrétisation de I’équation de Reynolds d’ordre zéro par différences finies

L’équation d’ordre zéro résultant de la perturbation de I’équation de Reynolds modifiée
transitoire peut s’écrire sous la forme suivante :

9P 9o _ 19ho
= (@0 2B2) + Ao (Wo2) =222 dans (D) (Iv.1)
. = G0 _ G —(®) ;=2 (-i<z<+l
avec.CDo—kxo , ‘Po—kzo , A—(L), Z=- tel que 2Sz§+2),
o = p"RZ ) FL0=?—1+XCOSB+YSlTL9+Lp0 et (X,7) = (XY)
koo ()
En un nceud (i, j) du maillage figure IV.1, 'équation (IV.1) s’écrit :
9Po ~o) _ 10k
(CDO ) +15; (lpo 0z ij 2 06 ij
avec
ap ap ap ap
i(cb aﬂ) 30 s, P90ty Pous (5t~ (3, _
a6\ "% 00 /l;; A6 - A6 -
(D0i+lj(1~’0i+1A,je_1~’0i,j) _ (Doi_lj(ﬁoaj‘f;oz-nj)
2’ 2’
— (IV.2)
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. Do, i+ Pojyy i Do i+ Po;_y ;
ou:®,. 1. =—2— et P, . =—o—"
l+5.] 2 =2 2
De méme:
1(501',1-.,.1—50[-,]-) _y 1(?0;‘,]'—50[',]'_1)
2 ()| M ¥ i (1v.3)
0z\ "0 az /I AZ '
. Wo; i +%0; i1q g, +Po; i,
Ou:“po.. 1=Metq}0 1= b b
ij+5 2 Lj—5 2
~ Ro. 1.-Ro, 1.
aho l+§r] L_E’]
— ~——= IV.4a
90 1; j AO ( )
L - ho; i+hojyq ; - ho; i+ho;_y
ou: ho. 1., = ) et ho. 1., = )
l+§,] 2 t=2J 2
ou encore :
dhy ~ h0i+1,j_h0i—1,j (IV 4b)
90 1 j 270 ’
Par conséquent, I’équation de Reynolds stationnaire discrétisée s’écrit :
cDOH%,j(ﬁOi+1.]'_ﬁ0i.j)_q)oi—%,j(ﬁoi.]'_ﬁoi—l.f) + ‘Poi‘j+%(5oi‘j+1—ﬁoi,j)—‘}'oi‘j_%(f’oi,j—ﬁoi,j_l)
(26)2 (82)? B
1 ﬁ0i+1j_r1’0i—1j
- IV.5
s av.s)
o [Pttty Lt rou)\ e ey
' @0)? 02)? Poij 7\ Taeyz ) Poir1,j T Poi-1,j\ Tae)2
N e’ N e’
bi,j Ci,j
ai,j
yAy AW = =
~ Oi:i’% ~ Oi'f—% 1 Rojt1,j= R0 j -0
Pojj+1 (AZ)2 Pojj_1 (A%)2 2 200
D e —— N e ——— f- i
di,j ei‘j LJ
Ou encore :
ijPo;j = bijPosyy;+ Cijj Doyt dijjPo;jyq T+ €ijPo;j—q — fij (1v.6)

Qui peut s’écrire aussi :

~ _ I ~ ! ~ ! ~ li ~ !
pOl’,j =b i,j p0i+1,j +c i,j poi—l,j +d i,j pOl’,j+1 te i,j poi,j—l - f i,j
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b i ci di i i
Avec b,i,j = ” ; C,i,j = aL_} ) d,l'] = l:], ; ,i,j = b t f,l,j - ZA
ij ij ij ij ij
(o] + o 4 D (o]
. 0 ;j oi_%j+/1 ol.‘._‘_E 0;j % _ 0+EJ 0, 1;
LJj (46)2 (A2)2 P ez ’* Ul (46)2
A¥ ¥ = =
d--—ﬁ-e--—ﬁ et f—lw
i,j (A2)2 ) (A2)2 L] 2 2A0
7 A
p=p
JA il p(6 = 2m,2) =p(6 = 0,2)
G = 10k, (périodicité)
Po) =200
0 >
2z e
(D)
=~ 11
1 (D) = (0.2m) (-3.3)
A P = Patm 22
a) Probléeme continu
I A
W

Lj+1

AZ

i-1j i+1j

b) Probléme discret

Fig. IV.1 Représentation du domaine d’'intégration (demi-palier)

et discrétisation par différences finies
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les caractéristiques du maillage sont :
Ng : Nombre de mailles ou de cellules suivant la direction circonférentielle du palier

N, : Nombre de mailles ou de cellules suivant la direction axiale du palier

AG = 27 , pas circonférentiel du maillage

AZ = , pas axial du maillage

= |N\H

z

En appliquant I'algorithme itératif de Gauss-Seidel avec coefficient de sur-relaxation « , on
peut écrire :

ﬁOi,]‘(k+1) = (1 - (X) ﬁOi,j(k) +
a (b'i,j 1501(_’?1,]- +ci ﬁ&f“{f +d'y ﬁog,kjll +e'y; ﬁoﬁ’j—i? - f'i,j) (Iv.7)

ou : k estle nombre d’itérationset1 < a < 2.Sia =1 , on obtient la méthode itérative de
Gauss-Seidel classique.

La valeur optimale de a qui permet de converger vers la solution en un nombre minimal
d’itérations est déterminée dans la pratique par expérimentation numérique .

Nombre
d’itérations

7
a a
1 opt 2

Fig. IV.2 Variation du nombre d’itérations en fonction du coefficient de relaxation :
détermination de la valeur optimale de a
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Notons que pour « = 2, le processus de calcul itératif de Gauss-Seidel diverge.

Dans la pratique, le coefficient a peut étre calculé par la formule suivante :

Aopt = %/%7 avec f = cos (Nle) + cos (le) (Iv.8)

Les simulations numériques effectuées ont montré que la valeur optimale de @ s’échelonne
entre 1.75 et 1.95.

IV.3 Discrétisation des équations de Reynolds d’ordre un par différences finies

En procédant de la méme fagon que pour I'équation de Reynolds d’ordre zéro, les équations
aux différences finies associées aux deux équations de Reynolds d’ordre un (II1.42 et I11.43)

s’écrivent :
9gx 9qx 9dx 94x
~ 0551, 1.~ Po55]. 1.  Po, 1.—A). —Po, 1(—A) )
ad [ aq)f:” ~ a0 [+%J a6 l—%,] _ l+§,j( a0 l+%,] l_E'J a0 l—%,] _
a6 L0 00 ll; X 29
Uxi+1,j79xj Uxi;=UXi-1,j
Dy, 1 <% Py, 1 | ———
H-E'J AB =5, AG _
AB
¢l0i+%,j CNIXH.LJ'_Q)Oi+%,jqxi,j_¢0i_%,j ‘NIXL',]""CDOL._%J ‘NIXi_lJ'
G -
_le.‘J.(d)O W1 '+¢°i—1, '>+¢‘0i+%,j CIXi+1J-+CI>o _%J.CIXL'_LJ' (IV 8)
A2 '
9Gx 9qx 9q 9q
x| v, L (0X) lw, (%)
F) 6(7;(] _ 073z l‘,j+% 073z i,j—% _ Ol,]+% 0z i,j+% Ol,]—% 0z i‘j_%
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Les systemes d’équations algébriques résultant de la discrétisation des deux équations
dynamiques complexes sont résolus par la méthode itérative de Gauss-Seidel avec coefficient
de sur-relaxation appelée aussi méthode des sur-relaxations successives (S.0.R :Successive
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Over Relaxation method) en vue de déterminer les pressions complexes qX et qy .. Notons

que ces équations sont résolues seulement aux nceuds appartenant au domame pour lequel la
pression stationnaire pg;; est positive au moyen d'un codage des nceuds appartenant a ce
domaine.

IV.4 Solution statique du probleme d’interaction fluide-structure inverse dans le cas
d’une charge statique imposée

Dans le cas d’'une charge imposée, il convient d’utiliser le paramétrage (X,Y) pour I'écriture de
I’équation de Reynolds et le calcul des coefficients dynamiques du palier. 11 y a lieu de
déterminer a priori les coordonnées de la position d’équilibre du centre de l'arbre (rotor)
résultant de l'application de la charge statique a I'aide de la méthode itérative de Newton-
Raphson amortie. Le processus de calcul comprend les étapes suivantes :
1- Lecture des données : W, ,R/L, Z th Cd, o,N,, N, ,valeurs initiales des coordonnées
du centre de 'arbre (X, Y), facteurs de relaxation, critéres de convergence et le nombre

maximal d’itérations

2- Calcul de l’epalsseur du film adimensionnée dans le cas indéformable (rigide) ; c’est-a-
dire lorsque L=0: hO 1+ X cos@+Y sind

3- Initialiser le compteur d’itérationn a 0

4- Initialiser le champ de pression statique adimensionné, 5(()”) =0 et I'épaisseur du film
adimensionnée, h = ﬁo

5- Calculer le champ de pression hydrodynamique statique adimensionné, por1+1 ar
résolution de I'équation de Reynolds modifiée d’ordre zéro (I11-41)

6- Modifier I'épaisseur du film en tenant compte des déformations élastiques par
I'équation suivante : h™ =h, +L, ((1 Q)p™ + opim) ) ol 2 est le coefficient de sous-

relaxation dont la valeur est comprise entre 0 est 1.

n+1
pOu pOIJ
= (n+1)
0ij

7- vérifier le critére de convergence : —Z <10°°, ot N est le nombre total de

ij

nceuds pour lesquels la pression est positive, si la convergence n’est pas atteinte,

incrémenter le nombre d’itération de 1 et revenir a I'étape 5.

8- Si la convergence est atteinte, calculer les composantes de la portance

- % 2z - % 2z
hydrodynamique: F,, = I .[50 cosadaz, F,, = I IEO sin 6d &z
7 0 70

9- Vérifier les équations d’équilibre du rotor (I11.48). Si ces équations ne sont pas vérifiées,
calculer les nouvelles valeurs de X et Y par la méthode de Newton-Raphson et retourner

al'étape 2
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10- Coder la région active du palier dans laquelle la pression statique p,est positive
pour la définition du domaine d’intégration des deux équations différentielles d’ordre
un (I11-42 et I11-43).

11- Calculer les gradients circonférentiel et axial de p, et ﬁo par différentiation

numérique.

IV.5 Solution dynamique du probléme d’interaction fluide-structure inverse dans le cas
d’'une charge statique imposée: calcul des coefficients dynamiques synchrones et de la
réponse dynamique du systéme a une excitation synchrone

Le processus de calcul est le suivant :

1- Poser y =1 (excitation dynamique synchrone, v=m)

2- Résoudre les deux équations aux dérivées partielles d’ordre un (I11-42) et (I1I-43) sur la
région active du film pour obtenir les pressions dynamiques complexes adimensionnées
(Qy,G,) par la méthode des sur-relaxations successives (S.0.R). Le critére d’arrét des

processus est similaire a celui utilisé pour le calcul du champ de pression
hydrodynamique statique p,.

3- Calculer les coefficients dynamiques synchrones du palier (Eqgs I11-46).

4- Calculer la trajectoire elliptique décrite par le centre de I'arbre (rotor) dans le palier par
intégration des équations de mouvement du rotor a 'aide du schéma d’Euler (I1I-66).

IV.6 Validation des programmes

Pour valider le programme de calcul développé pour I'étude du comportement dynamique
linéaire des paliers compliants lubrifiés par des fluides polaires non newtoniens et
fonctionnant en régime laminaire ou turbulent, il est nécessaire de faire une comparaison des
résultats obtenus a partir de la présente étude avec ceux disponibles dans la littérature.
Comme il est montré, dans le tableau IV-1, les résultats obtenus dans le cas d'un palier rigide
sont en bonne concordance avec ceux calculés par le logiciel de calcul des paliers développé au
Laboratoire de Mécanique des Solides de 'université de Poitiers par M. Fillon. Les données du
palier sont :

Wxo=12040 (N), Wys=0, L=0.050 (m), R=0.025 (m), C=50.106 (m), uy=30x103 (Pa.s),

po=850 (kg/m3), a=0. Pa?, N=3000. (rpm)
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Tableau IV-1 Comparaison des caractéristiques statiques et dynamiques d’un palier rigide de

longueur finie (% = 0,5]

& 0.700 (1) Erreur
0.701 @ relative (%)
0.14
S 0.07789 (1)
0.07786 (2) 0.03
¢, (deg) 44.7 (1)
44.7 (2) 0.0
A, 3.50536 (D)
3.49912 (2) 0.17
A, 3.39343 (D)
3.39766 (2) 0.12
A, -0.02897 (1)

-0.02919 (2) 0.75

A, 1.9087 (1)
1.9143 (2) 0.29

B, 6.10638 (1)
6.09495 (2) 0.8

B, =B, 2.01546 (1)
2.02504 (2) 047

B,, 1.99769 (1)
2.00822 (2) 0.52

(1) Résultats de M. Fillon [28]; (2) Présente étude
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IV.7 Etude paramétrique

L’étude paramétrique menée dans ce travail permet de mettre en évidence l'influence des
couples de contrainte et du régime d'écoulement sur les caractéristiques et la réponse
dynamiques d'un rotor flexible de type Jeffcott monté dans des paliers lisses a film d’huile
fonctionnant en régime de lubrification hydrodynamique.

Les calculs des performances dynamiques linéaires dues a des faibles amplitudes de
perturbation sont effectués en supposant que le changement de la structure (revétement
élastique mince) dans les conditions dynamiques est tres faible.

Les différentes données de cette étude sont reportées dans le tableau IV-2.

Tableau IV-2: Caractéristiques géométriques et conditions de fonctionnement

Caractéristiques géométriques

- Diametre du palier, L 320x 103 m
- Rayon de l'arbre, R 250 x 103 m
- Jeu radial, C 350 x 106 m

Conditions de fonctionnement

- Vitesse angulaire de I'arbre, ® 100 x trad/s
Propriétés du lubrifiant, ISO VG 32 a 40°C

- Viscosité dynamique mesurée a la pression atmosphérique, po  0.015

Pa.s

- Masse volumique, p 870 kg/m3
Caractéristiques élastiques et géométriques du revétement de
surface

- Module d’Young du matériau, E 0.9GPa

- Coefficient de Poisson, v 0.35

- Epaisseur du revétement mince, tn 1x 102 m

IV.7.1 Réponse d’un rotor rigide équilibré (sans balourd)

La figure (IV.3) montre les positions d’équilibre des centres des rotors rigide obtenue par la
résolution des problémes hydrodynamique inverse ; c’est-a-dire lorsque la charge est imposée
a I'aide de la méthode itérative de Newton amortie. Les calculs ont été effectués dans le cas
d’un fluide newtonien (Z =0 ) et non newtonien (Z =0.3 ) en écoulement laminaire et non
laminaire. Les résultats obtenus montrent que la prise en considération des couples des
contraintes et de la turbulence, pour une méme charge statique appliquée, permet d’obtenir
une excentricité de fonctionnement du palier plus faible que celle prédite dans le cas
newtonien et laminaire. D’autre part, on remarque que la turbulence entraine une

augmentation de I'angle de calage ce qui pourrait conduire a une instabilité du systeme.
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Position d'équilibre
—  Cercle de jeu
—|———|———|— Théorie laminaire
PD—P—P Théorie non laminaire

400 —

200 —

-400

\
57]
+

-400 —

a) [=0 (Newtonien)

Cas non newtonien
Cercle de jeu

+—+—+ Théorie laminaire
P——P Théorie non laminaire

\
200

% 400

400 —

-400

-400 —

b) I = 0.3 (Non newtonien)

Fig. IV.3 Positions d’équilibre statique calculées par I'algorithme de Newton dans le cas newtonien et non
newtonien en utilisant les théories laminaire et non laminaire
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1V.7.2 Réponse d’un rotor rigide déséquilibré (avec faible balourd &, = %” =0.1)

La figure (IV.4) représente les orbites linéaires laminaire et non laminaire du centre du rotor a
I'intérieur du palier calculées pour un fluide newtonien et non newtonien. Ces orbites sont
obtenues a partir de la résolution des équations de mouvement linéarisées du rotor a I'aide du
schéma explicite d’Euler. L’utilisation de l'approche dynamique linéaire basée sur la
schématisation du film lubrifiant par quatre ressorts et quatre amortisseurs linéaires donne
des orbites de forme elliptique aussi bien en théorie laminaire que non laminaire. La
comparaison des orbites calculées en régimes laminaire et turbulent permet de déceler que la
taille de l'orbite calculée en régime turbulent est plus importante que celle obtenue en
laminaire. On peut conclure que la turbulence entraine une augmentation des amplitudes de
vibrations dues au balourd surtout dans le cas newtonien lorsque les couples de contrainte

sont négligés.

Dans la figure (IV.5), on compare les orbites décrites par le centre du rotor calculées pour un
fluide newtonien et non newtonien en utilisant les hypotheses d’écoulement laminaire et non
laminaire. Les effets non newtoniens donnent des orbites plus aplaties suivant la direction de
I'excentricité et plus allongées suivant la direction normale a celle de I'excentricité aussi bien
en régime laminaire que turbulent. En outre, les effets non newtoniens permettent de déplacer

le centre de I'orbite vers celui du palier.
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Cas newtonien
=== Théorie laminaire
@—P—P Théorie non laminaire

Cercle de jeu

a) [=0 (Newtonien)

b)

Fig. IV.4 Réponses dynamiques linéaires du rotor rigide déséquilibré

[ =0.3 (Non newtonien)
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— -200

200

400

Régime laminaire

400

Orbites laminaires
Cercle de jeu
=== Fluide newtonien
s Fluide non newtonien
400 —
200 —|
0 —|
200 —| {:j?
400
400 -200 0 200 400
Orbites non laminaires
Cercle de jeu
B—D—D Fluide newtonien
@—B— Fluide non newtonien
400 —
200 —
0 —
-200 —|
-400
-400 -200 0 200 400

Fig. IV.5 Réponse dynamique linéaire du rotor calculées en régime laminaire et non

b) Régime non laminaire

laminaire
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1V.7.3 Réponse d’un rotor flexible déséquilibré (avec faible balourd &, = %” =0.1)

Dans la figure (IV.6a), on représente les orbites calculées dans le cas d’un rotor flexible pour

un fluide newtonien dont la taille est nettement plus grande que celles prédites dans le cas du

rotor rigide figure (IV.4a). Par contre, la tendance inverse est observée dans le cas du fluide

non newtonien figure (IV.6b).

400 —

200 —{

200 —

Rotor flexible, fluide newtonien
Cercle de jeu

s} Orbite laminaire

s——=}= Position d'équilibre laminaire
@D—P— Orbite non laminaire
B—B— Position d'équilibre non laminaire

400 —

200 —|

-200 —

200 0 200

a)

Rotor flexible, fluide non newtonien
Cercle de jeu

=== Orbite laminaire

=== Position d'équilibre laminaire
G—P— Orbite non laminaire
@—B—P Position d'équilibre non laminaire

400

-400

Fig. IV.6 Réponses dynamiques linéaires d’un rotor flexible

-200 0 200

b)Fluide non newtonien

400

400

Fluide newtonien

— -200
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ANNEXE A

Equations géométrique du film pour un

La figure (1) montre un bel exemple de palier compliant d’ordre d’hélice marine dont le
coussinet est muni d’'une couche en élastomere

Polymer bearing

Fig. 1: vue d'un palier compliant d’hélice marine

La figure (2) montre schématiquement un palier lisse compliant aligné ( les axes de I'arbre et
du coussinet sou paralleles ) ou le centre de I'arbre 0;, occupe la position d’équilibre définie
par les coordonnées (&,, ¢,). La configuration du palier rigide est représentée par le cercle de
centre Oyet de rayon (R + C) . L’origine du systeme de coordonnée cartésienne (X,Y,Z) lieala
charge statique WO) est située au centre du coussinet rigide 0O, . la coordonnée circonférentielle
0 est mesurée a partir de la ligne des centres ou I'axe 0,7 . I'arbre de rayon , supposé rigide ,
donne avec une vitesse angulaire constante W autour de 'axe 0,7
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Fig. 2.shéma d’un palier lisse revétu

L’équation géométrique du film peut étre obtenue en appliquant la regle de cosinus au tringle

de sommets Oy, Ojpet M :

(R+hy)?=(R+C+Uy?+es—2ey(R+C+ Uy cos(6 —m) (D
=—cosf
ou:

C = Reoussinet — Rarbre

est le jeu radial du palier, h, : I'épaisseur du film, U, :le déplacement

élastique radial de la couche et e, = cg, I'excentration

Eu divisant les deux membres de I'équation (1) par R? et en négligeant les termes en

R R R R

(ﬂ)z ’ (5)2 ) (ﬂ)zet (@)Z, 'équation (1) se réduit a



hy = C(1+ ¢ycosh) + U, (2)

Ou encore en utilisant la coordonnée 0 :

ho = C[1 + & cos(8 — ¢o)] + Uy

=C+Xcosf +Ysinf + U, (3)

Avec X = Cegcospget Y = C gysin g,

Dans les équations (2) et (3), le champ de déplacement radial se calcule par la relation
suivante :

Uop = aopo (4)

Ou [, est'opérateur de compliance de la structure défini par

| = X—1th
T X+16
th : est I'épaisseur de la couche élastique,
G = 2(1]10) est le module de cisaillement de coulomb (E :module d’élasticité d’Young et o :le

coéf de poisson )

x :étant le parametres d’élasticité qui s’exprime par :
-Hypothése de déformation planes :

x=3—40

-Hypothése de contrainte
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Dans le cas d’un palier, on utilise I'hypothese de déformation planes .dans ce cas [, s’exprime
par:

I = (1+a)(1—20)ﬂ
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Fig 3. Shéma d’un palier lisse rigide (non revétu )

Lorsque le palier estrigide (non revétu ), le module d’élasticité E — oo ce qui conduit a
I'annulation de «, .

Dans ces conditions ,les équations (2) et (3) de simplifient et s’écrivent :
ho = C(1+ &cosb)

(5)
Ou

ho=C+XcosfB +Ysinf (6)



Conclusion Générale

Notre travail est essentiellement consacré au développement d’une approche
dynamique linéaire permettant de prendre en considération les effets combinés de la
flexibilité des rotors, de la turbulence et des couples de contrainte dus a la présence
des additifs dans le fluide lubrifiant sur la réponse dynamique linéaire d’une ligne
d’arbre flexible de type Jeffcott supportée par deux paliers hydrodynamiques. Dans
cette approche, le rotor a été assimilé a une poutre en flexion simplement appuyée
munie d’un disque rigide de masse 2m au milieu et caractérisée par une raideur 2k, et
un amortissement 2b,. D’autre part, le modele de fluide de Vijay Kumar Stokes pour
un écoulement non laminaire a été utilisé en vue de prendre en considération les
effets non newtoniens dus a la I'existence des couples de contraintes dans le
lubrifiant.

L'utilisation de la théorie linéaire a permis de schématiser chaque palier par quatre
ressorts et quatre amortisseurs. Les coefficients de raideur et d’amortissement sont
calculés par une méthode de perturbation pour un mouvement vibratoire
harmonique de faible amplitude du rotor.

La réponse dynamique du rotor a été déterminée a partir de l'intégration des
équations de la dynamique des rotors linéarisées écrites dans le cas d’un rotor
flexible a I'aide du schéma d’Euler.

Il nous semble que les objectifs fixés ont été atteints. En particulier, pour la
résolution du probléeme de lubrification hydrodynamique inverse; c’est-a-dire
lorsque le palier fonctionne a charge imposée reflétant le fonctionnement réel des
paliers. Dans ces conditions, la position d’équilibre statique du rotor est déterminée
de facon itérative a I'aide de la méthode de Newton-Raphson amortie.

L’étude paramétrique a permis de mettre en évidence les effets non négligeables de
la flexibilité du rotor, de la turbulence et de la rhéologie des huiles lubrifiantes
dopées sur la réponse dynamique du systéeme rotor-palier. Il a été conclu ce qui suit :

- la prise en considération des couples des contraintes et de la turbulence, pour
une méme charge statique appliquée, permet d’obtenir une excentricité de
fonctionnement du palier plus faible que celle prédite dans le cas newtonien et
laminaire,

- la turbulence entraine une augmentation de I'angle de calage ce qui pourrait
conduire a une instabilité du systéme rotor-palier,
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- la turbulence entraine une augmentation des amplitudes de vibrations dues au
balourd surtout dans le cas newtonien lorsque les couples de contrainte sont
négligés,

- les effets des couples de contrainte permettent de déplacer le centre de l'orbite
vers celui du palier et d’avoir des orbites elliptiques plus aplaties suivant la
direction de I'excentricité et plus allongées suivant la direction normale a celle de
I'excentricité,

- la prise en considération de la flexibilité du rotor permet d’obtenir des orbites
elliptiques de taille plus grande que celles calculées dans le cas du rotor rigide.

Les prolongements possibles de cette étude sont :

-utilisation de I’approche dynamique non linéaire car I’approche linéaire adoptée dans la
présente étude s’avére insuffisante voire mise en défaut lorsque les charges dynamiques et les
vitesses de rotation deviennent trop importantes ou lorsque le palier fonctionne dans une zone
instable,

-prise en considération des déformations élastiques du revétement de surface dues aux
pressions hydrodynamiques.
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