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RESUME. Une méthode permettant d’estimer les efforts non-linéaires dans les roulements lors
de calculs en dynamique des rotors est proposée. Elle consiste a précalculer la
caractéristique effort-déplacement du roulement afin de pouvoir ensuite I’utiliser dans des
calculs dynamiques a travers une interpolation polylinéaire. Un exemple de calcul sur un
systeme birotor comportant un roulement a rouleau avec jeu radial est traité.

ABSTRACT. A method for computing the non-linear bearing force terms in the rotordynamics
calculations is proposed. It consists in computing the multidimensional non-linear bearing
stiffness chart beforehand. While the dynamical calculations are performed, the polylinear
interpolation is used. An example of a dual rotor system with a simplified roller bearing
model is considered.

MOTS-CLES : dynamique des rotors, roulement non-linéaire, interpolation polylinéaire, birotor
KEYWORDS: rotordynamics, non-linear bearing, polylinear interpolation, dual rotor
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1. Intoduction

Le développement actuels des machines tournantes tend vers une augmentation

de la puissance et des vitesses tout en réduisant leurs masse et gabarits. Cela
entraine une compréhension fine de la dynamique de tels systémes qui n’était pris en
compte que sommairement auparavant. En particulier, la modélisation des non-
linéarités dues a la présence de roulement fait actuellement I’objet d’études de plus
en plus détaillées. Par exemple, un modele détaillé de roulement a billes, tenant
compte de la raideur non-linéaire et des effets centrifuges et gyroscopiques est
présenté par Jones en 1960. Il a été complété et généralisé au cas des roulements a
rouleaux par de Mul et al, 1989 en appliquant une technique de découpage (slicing)
présentée par Andréason, 1973. Ces développements ont ensuite été appliqués aux
études de la dynamique d’un rotor supporté par des roulements a billes par Liew et
al, 2000 par le biais de I’intégration temporelle. De plus, dans le cas de systémes
multirotors un roulement interarbre est souvent utilisé, représenté par un roulement
a rouleaux. Couramment les études des systémes multirotors ne considérent alors
gue des modélisations linéaires des roulements interarbres (Ferraris et al, 1986 ;
Gupta et al, 1996). La prise en compte de la non-linéarité de roulements (inter-arbre
ou autre) augmente alors le temps de calcul afin d’obtenir le comportement
vibratoire du systéme.
Awussi, cette étude se propose de calculer la dynamique non-linéaire d’un systéme bi-
rotor en s’appuyant sur une interpolation polylinéaire des efforts non-linéaires au
niveau du roulement afin de gagner en temps de calcul et d’éviter un calcul
supplémentaire lié a la prise en compte des réactions non-linéaires des roulements.

2. Systeme bi-rotor et méthode de calcul

Le systeme étudié représente un modéle simplifié birotor, composé de deux
rotors « ponctuels », reliés par un roulement interarbre. Les équations du systeme
sont:

m % +¢ % +k X+ f (%, Y0, W1, %5, Y,,0,,y, ) =(me), of cosa, t

m ¥ +C i+ K Y+ fL (X0 Y1009, %5, Y,,0,,, ) =(me); o’ sinw, t—-m, g

) : , )
Ji6;+Cio 0, — 0 Iy + K 6+ £y (% ¥1,01, W1, %5, Y5, 0,1, ) =0
JiWi+C ¥, o, J éi +Kg Wi + f, (X1v Y1, 00,1, %, y2,92,\|/2)=0
avec i = 1,2 numéros du rotor, m, masses des rotors, J, moments d’inertie

diamétrale, J, moments d’inertie polaire, c; et c, coefficients de dissipation
linéique et angulaire, k; et k,; raideurs linéique et angulaire, (me), balourds, x; et
y; déplacements transversaux selon les axes x ety, 6, et w, rotations autour de ces
axes, o; vitesses de rotation des rotors, f,, f , f,, f les composantes respectives
du vecteur de I’effort non-linaire, du au roulement non-linéaire. Ainsi, pour
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chacune des quatre directions, le systeme peut étre congu comme un double masse-
ressort ou les masses sont reliées par un ressort non-linéaire (une telle représentation
pour une direction transversale x ou y est donnée sur la Figure 1(a)).

En adimensionnant (1), on obtient
& +2¢ &i'—i_miz & +¢g (E_vlvnvep\vazvnz'ez’\Vz):Si cos€T
n+2¢ nf“ﬂf ni+9, (&1:“1!611“’11&2:“2’921‘112)=8i sinQt-T;
ei”+2Ci0 0 -, v, Wi’+0‘)i20 0, +d, (él’nl’el’Wl’&Z’ﬂZ'GZ’WZ)ZO
Wi +28, yi+9Q v, 6] +(Dizo Vi t+0, (€17n1’el’Wl’E)Z’nZ’eZ’WZ):O

)

Les efforts non-linéaires sont calculés par interpolation d’un tableau de valeurs,
calculé préalablement dans les axes polaires p,¢,98,,8, (Figure 1(b)). Les

composantes des réactions non-linéaires ¢, ,9,,,4,,,¢,, sont dont stockées dans des

tableaux définis par les ¢, ¢, ¢ et o' qui comportent quatre entrées
(p',9’,95,9,). Le passage des variables &,n,,6,,y,,&,,1,,0,,y, aux variables
P9, 9,,9, sefaita partir des relations:

P:\/(éz —il)z +(le _nl)Z :(éz —gl)cosein +(n2 —nl)sin 0.,
0=(6,, [ +m(Q, ~,)]t)mod(21/Z)

©)
9,=(0,-6,)cos0,, +(y,—y,)sinb,,
9,=-(0,-6,)sin0,, +(y,—y,)coso,,
¢.=¢,cos0,, —¢d,sin0,; ¢, =¢,sin0,, +¢,cos6,, @

dg =0y, €050, =g, SINO,, 5 &, =b;, SINO,, +d;, COSO,,
L’interpolation s’effectue de fagon polylinéaire. Soit un point p,,¢,, 8, ,9, , pour

lequel il faut calculer la caractéristique ¢, du roulement, avec i, j, k et I les numeros
ijk

d’entrées du tableau ¢

i i+1 j j+1 k k k+1
tels que p'<p,<p™, ¢'<p.<o'", 8§ /<8 <87,
ijki

o est alors recherchée sous la forme :

9% <9% <9, lavaleur interpolée ¢

Yijkl _ o Tijkl Ti+1jkl ijkl+1 TiHLj+1kl ijk+11+1
¢p _a1c|>p +a, ¢p +..4+8 ¢p +ay <|>p +..+a, ¢p

- ®)

i+1j+1k+1l ij+1k+11+1 i+1j+1k+11+1

+a13 d)p ++a15 ¢p +a16 ¢p

On définit alors une fonction quadrilinéaire ® dans le domaine quadridimensionnel
4 o s e . .
[0,1] de maniére & satisfaire les conditions aux bornes du domaine :

® (61, 5,, 63,64):$‘i)+61,j+52,k+53,u64 . 5112&4 6{0’1} (6)
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Figure 1. Systeme birotor (a) modélisation (b) conventions de signe

En substituant I’argument de @ dans (6) po/(p”l—pi), (po/((pi*l—cpj),
8p0/<82*1—82), S%/(S[P“—SL)), on obtient 16 équations linéaires, permettant de

déterminer les coefficients a, ,, de I’équation (5). Cette procédure revient alors &
inverser une matrice triangulaire.

Dans le modéle présenté dans cette étude, une caractéristique approchée et
analytique du roulement est proposée, de la forme :

¢p =(¢90 +K¢9<p0)(1+8VC COS(P); ¢(p =(¢(p0 —Kd)spo)(l-i- &yc Sin (p)

(O :(%po —K¢¢O)(l+ Eyc COSQ); By, :<¢9@0 +K 0y )(1+ &y SINY)
avec « le coefficient de couplage entre les dimensions, ¢, I’amplitude relative de
la variation de la souplesse,

¢po :kp (p_S)a h(p—S); ¢(|)0 =0
bapo =k (/92492 -5, ) h(\[82+87 =3, |9, 1,0+ 8 ®)
aon =k (/92 + 97 =8, ) (02 +07 =5, )9, /[o7 + 92

ol 3,8, sont les jeux radial et angulaire, h est la fonction de Heavyside, k ,k, sont

(7

les coefficients de raideur non-linéaire, o est I’exposant de la non-linéarité. Cette
fonction a été calculée sur une plage de valeurs 0<p<p,, 0<p<2n/Z,

0<9,<9,,, 0<8,<8, . Elle est ensuite utilisée dans les calculs dynamiques lors
de la recherche du comportement vibratoire par intégration de type Runge-Kutta.

3. Application et résultats

On s’intéresse maintenant a I’application de cette procédure au cas d’un systéme
bi-rotor (comme illustré en Figure 1(a)) correspondant au jeu de données
suivant : §, =8, =04 =0,,=0,05; 0, =0, =0,y =0,,=1; Q,=3Q, ; O<g, =¢,<1;
I,=3T,=3; 0<8<1; 8,=0 ; k=0,1; &, =0,1.
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Aprés intégration temporelle avec utilisation de I’interpolation polylinéaire, la
réponse fréquentielle sur le degré de liberté horizontal pour la masse m, du systéeme

bi-rotor est donné en Figure 2. Suivant les quatre directions les résonances excitées
par le balourd du premier rotor tombent sur 2 pics situés approximativement a

Q,=1et Q=17 (dans le cas linéaire Q, =1 et Q, =3).
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Figure 2. Réponses a balourd
a— 6=0,5;¢,,=0,25 ; b— 6=0,75;¢,,=0,75.

T T I B (C) s 15 1 a5 TR 18 2 (d)

Figure 3. Trajectoires des rotors (cas de Fig. 2a) : a— rotor 1, Q,=2,5,
b—rotor1, Q, =3, c—rotor2, Q,=2,5, d— rotor 2 (dans le repére lié au
rotor 1), Q,=2,6
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Du fait de la présence d’une raideur non-linéaire, la position fréquentielle de la
résonance dépend du balourd (niveau d’excitation) et décroit avec I’augmentation
du jeu radial dans le roulement interarbre. Une résonance a la moitié de la fréquence
de rotation du premier rotor est présente autour de Q,=3. La Figure 3 présente les

trajectoires des rotors dans le repére absolu (a-c) et dans le repére lié au rotor 1 (d).

4. Conclusion

Une étude portant sur la dynamique non-linéaire des systémes bi-rotor est
présentée en considérant une estimation des efforts non-linéaires dans les
roulements. Un abaque calculé préalablement permet alors d’éviter des itérations
lors des calculs des réactions des corps roulants lors des études dynamiques. Une
application sur un exemple birotor avec un roulement interarbre comportant un jeu
et une raideur non-linéaire est présentée. Des phénomenes dus a la présence des
non-linéarités inhérentes aux roulements sont observés.
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