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Résumeé :

L'objectif principal de ce travail est de prévog tomportement dynamique en flexion d’un rotor la@otr des paliers
hydrodynamiques non linéaires en présence de mantsrdu support rigide. Le modéle de rotor propestbasé sur
les éléments finis de poutre de Timoshenko. Ilgem compte la dissymétrie géométrique de l'arltfeuedu disque
rigide ainsi que les six mouvements déterministesradation et de translation du support qui se deop aux

excitations dues au balourd. Ainsi les équationsndouvement du rotor en flexion contiennent desficaefts

paramétriques variables dans le temps qui peuvendaire a une instabilité dynamique latérale. Ldfets des
mouvements du support combinés aux paliers hydersdigiues sont analysés et discutés grace a dessadatetabilité,
des orbites du rotor ainsi que des analyses splestra

Abstract:

The major purpose of this work is to investigate ttynamic behavior in bending of a rotor mountednon-linear
hydrodynamic bearings in the presence of rigid suppnovements. The proposed rotor model is basedhen
Timoshenko beam finite elements. It takes into @ticthe geometric asymmetry of shaft and/or riggkaénd the six
deterministic translations and rotations of its popt coupled with the mass unbalance excitatiofmisTthe obtained
equations of motion of the rotating rotor in berglicontain time-varying parametric coefficients whican provide
lateral dynamic instability. The effects of motiook the support combined with the hydrodynamic inggr are
analyzed and discussed by means of stability chantbéts of the rotor and spectral analyses.

Mots clefs :Rotor dissymétrique, rotor embarqué, palier hydrodynamique, dynamique non linéaire,
mouvement du support

1 Introduction

De nombreuses applications industrielles utilideatmachines tournantes qui peuvent étre sur uposumobile. Un

groupe moto propulseur d’'un véhicule est un exendaerotor dont le support est en mouvement. L'awlges

vibrations de rotors sur un support fixe est largetrdétaillée dans [1,2]. La stabilité et les ré&qgendynamiques d’'un
rotor avec une dissymétrie géométrique sont cadsutfans [3,4]. Les études portant sur la stalgtité comportement
dynamique des rotors, dont les paliers sont hydradyques non linéaires, sont effectuées dans [BivErs travaux

théoriques ont été développés pour calculer lansmdorcée du rotor, dont le support est excitéupachoc, et pour
comparer les résultats numériques a un disposififemental [8,9]. Lorsque le support du rotor gstimis & une
excitation déterministe harmonique, des récentésigations montrent la comparaison entre des ahitemériques et
expérimentales [10], les réponses dynamiques @udrce a cette excitation [11] et le contrble adti§ vibrations
transversales du rotor [12]. Les orbites et lewalys® spectrale sont calculées dans [13] pour tor sur des paliers
hydrodynamiques linéarisés et excité par des moam&sharmoniques combinés de son support.

Le présent travail est basé sur le modele présianté [13] et I'étend pour contenir des paliers bgginamiques non
linéaires. Le modéle de rotor proposé est baséesuéléments finis de poutre de Timoshenko. Il gren compte la
dissymétrie géométrique de I'arbre et/ou du disdide ainsi que les six mouvements déterministesodation et de
translation du support rigide qui se couplent axnitations dues au balourd. Les forces non linéadhe film d’huile

dans le palier sont traitées comme des forcesientés au systéme et sont obtenues par la résoligid’équation de
Reynolds. L'application des équations de Lagrarmeriit les équations non linéaires du mouvemenfleon du

rotor embarqué et leur résolution est effectuéatitisant le schéma d’intégration temporelle de Newk. En raison de
la dissymétrie géométrique du rotor et des mouvésndm rotation du support, les équations du mounégmntiennent
des termes paramétriques variables dans le temeguent conduire a une instabilité dynamiquerédte L'effet des
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mouvements du support et I'intérét du modeéle nogédire pour le palier hydrodynamique sont analgtédiscutés
grace a des cartes de stabilité, des orbites duagtsi que des analyses spectrales.

2 Calculs de base

Les composants de base du rotor sont le disqubrd'ale balourd, le palier et le support. Les &timns prises en
compte sont dues au balourd et aux mouvementsghosusupposé indéformable. Trois repéres princigfigure 1(a))
sont définis pour prendre en compte la mobilité sdpport lors de I'étude du mouvement d’un rotor amhbé :
RI(C\,2) est le repére galiléen lié au sB(x,y,? est le repére lié au support rigideRii',y,7) est le repére local lié
au rotor mobile. Les mouvements de rotation du sttggont décrits par les composani€§t), »’(t) etw’(t) du vecteur
rotation du suppoIR par rapport au sd¥® exprimées dans le référentiRl Ses mouvements de translation sont décrits
par les coordonnéesg(t), yo(t) etzs(t) du vecteur positio@®0 projetées dans le référentielLes angles d’Eulap(y,1),
o(y.) et g(t) (figure 1(b)) permettent de définir la rotation tbtor R par rapport & son suppd®t Ainsi, le vecteur

rotation instantanéa);g du rotorR par rapport au s est défini dan& par :

0 _ R
0y o] +to] 1)

Le vecteur précédent est décrit en fonctionyded( @) et leur dérivée temporelle ainsi que(«’, »?). La vitesse de
rotationQ du rotor est une constante. Donc la rotation ggpest remplacée pd#it et sa dérivéep” parQ (» désigne

une différentiation par rapport au tem)sSoit un point arbitrair€™ de la ligne moyenne de I'arbre non déformé
(c’est-a-dire dans sa position initiale) de coormes (Qy,0) dans le repére lié au supp&tll s'agit d'étudier ses
déplacements dynamiques en flexigy,t) etw(y,t) respectivement selon les ax@setOzdu repéreR (figure 1(b)).

e

(©)
FIG. 1 — (a) Systémes de coordonnées pour le eobwarqué, (b) Angles d’Euler,
(c) Vue schématique d’'un palier hydrodynamique.

3 Energies et travail virtuel des composants du rotoembarqué

3.1 Disque, arbre et balourd
Les équations nécessaires sont exposées dans][&é8lég calculs sont brievement décrits ci-apres.

Puisque le disque est considéré comme rigide, $éulergie cinétique est calculée. L’énergie cigéé d’'un volume
élémentaire d’'arbre est considérée comme une disadian du cas de disque. De plus, I'énergie pieta de

déformation de I'élément fini d’arbre est calcukée utilisant la théorie de Timoshenko. Le balowdalisé dans le
plan du disque est caractérisé par son énergiéqriaeé

3.2 Palier hydrodynamique

Les paliers courts hydrodynamiques sont considétés.figure 1(c) montre un schéma simple d'un palier
hydrodynamique qui est constitué d'un coussinet fimntenant un arbre tournant. Les poidtet O' représentent
respectivement les centres du palier et de I'albgeayon, la longueur, le jeu radial et la vistdsiynamique du palier
sont respectivement, |, jo=rp-ra €ty, our, est le rayon de l'arbre.

A une vitesse de rotation constafitedu rotor et pour une charge statique consts¥iterée par le poids du rotor, le
centre géométrique de I'arb@ dans le palier occupe une position d’équilibrei(a:tmath0 définie par le vecteur des
déplacements,’=<u,’w,">r" exprimé dans le repeRou de maniére équivalente par I'excentricité gteie) =||8f,’3||
du centre géométrique de I'arbre dans le palipaet’angle de calage statiqmé’.
En régime dynamique, le vecteur des déplacemetdsalax du centre géométrique de l'arbre dans léepalst
6p:<up,wp>RT. De plus, le champ de pression est déduit de &g de Reynolds et son intégration prenant enptem
les conditions aux limite de Gumbel conduit auxcés hydrodynamique|§pta etF,® exprimées dans le repere polaire
lié au palielRP(ta,ra) et données par (voir [15]) :

2



21 Congrés Francais de Mécanique Bordea 26 au 30 aolt 2013

uyrdy [ 78, (1+25)

3 fi_ 2
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a-p,)| ; rp=- tl [ o0 g, :
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ou ¢, et g, sont respectivement I'excentricité dynamique redafadimensionnée) et l'angle de calage dynamitjas.
coordonnées de la position statiq.T.;é peuvent étre obtenues en rendant nulles les @ériednporelles dey ¢p) et la
magnitude de la somme vectorielle pour les compesaﬁpta, F,“) égale a la charge statiqu. Les forces
hydrodynamiquesi;:p:<Fp”,Fp"“>RT projetées dans le repéResont obtenues par un changement de base classitge
les repéreR et R°. Elles sont des fonctions non linéaires du vectimsr déplacements dynamiques en flexipet du

vecteur vitesset‘;p du centre de l'arbre. Afin d’appliquer les équasiode Lagrange, le travail virtuel des forces
hydrodynamique§, doit étre établi :

OW, =F7 (8,,8,)35, (@)

ou T est le symbole matriciel de transposition. Sidlgse linéaire d'un palier hydrodynamique est a#rsie, les
déplacements latéraux dynamigquigsde la ligne moyenne de l'arbre dans le palier supposés étre trés petits au
voisinage de la position d’équilibre statigd® et un développement en série de Taylor limitéoadte 1 des forces
dynamiques du film d’huile est construit comme suit

Fp(ap’ap):Fu(aop’o)_cuA‘3 oK AS 5)
. . CXX CXZ kXX kXZ

avec . A69:6P_60P ; A89:6P ; Cp:|: gx Zz:| ; kp:|: pzx pzz:| (6)
G G ko Ky

ou Fp(ﬁpo,O) est le vecteur des forces hydrodynamiques sedigu palier qui doit équilibrer la chargé induite par le
poids du rotorc, andk, sont les matrices d’amortissement et de raideyradier hydrodynamique linéarisé qui peuvent
étre trouvées dans [15] .

4 Equations du mouvement

La méthode des éléments finis est choisie afin iderdtiser le rotor et de décrire son mouvememisirarsal en
fonction du vecteur des déplacements nodaux dgfins"=<u",w",6"y">g', c’est-a-dire que le rotor a deux translations
et deux rotations a chaque nceud. L'élément finfbd& a deux nceuds et les fonctions de forme saddsasur la
théorie de poutre de Timoshenko. Les équationslinéaires du mouvement d’un rotor embarqué sontités des
équations de Lagrange et peuvent s'écrire sousaef matricielle suivante :

M, (t)3, +C, (1)3, +K, (t)8 =F (t)+F (.3 4 ) @)

ol M, (t) est la matrice de masse avec des coefficienenpariques périodiques dus a la dissymétrie gédquétdu
rotor. C,(t) etK,(t) sont respectivement les matrices d’amortisseraede raideur avec des coefficients paramétriques
périodiques dus a la dissymétrie géométrique dar dtdes coefficients paramétriques variables tatemps dus aux
rotations du support,(t) est le vecteur des forces extérieures dues autshet aux mouvements de rotation et de

translation du supporf, (Br,ér) est le vecteur des forces non linéaires dues alierp hydrodynamiques qui est en
opposition au mouvement du rotor. Les expressi@sswhatrices et des vecteurs peuvent étre trouades|i3,14].

Lorsque I'approximation linéaire (5) est utiliséeup les paliers, les équations du mouvement du sant linéaires a
coefficients paramétriques.

5 Analyse dynamique

Dans le cas d'un palier linéarisé, le mouvementadyique transitoire du rotor est obtenu en résolesm&quations
linéaires de mouvement a l'aide de l'algorithmeliaie d'intégration temporelle de Newmark basé Iaacélération
moyenne £‘=1/4 etyN*=1/2). La position d’équilibre statiqui® est utilisée pour initialiser le probléme dynansiqu
transitoire. Le temps d'intégration final est choéés que les effets transitoires ont disparu etéigime permanent est
atteint. Lorsque les paliers non linéaires sontsi#rés, il est nécessaire de combiner une progéitknative de
Newton-Raphson et le schéma implicite d’intégratit;n Newmark, ce qui augmente considérablementnipgede
calcul. 1l est donc avantageux d'utiliser le modBiearisé, mais cela nécessite d'établir précisdénsa limite de
validité confrontant aux résultats du modéle nowdire. La stabilité du rotor embarqué est évakmaitilisant la
théorie de Floquet (voir [14]).
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6 Simulations et discussion

Le rotor symétrique monté sur des paliers hydrodygaes (figure 2) est soumis a un balourd tourcanbiné a un
mouvement de rotation harmonique du support autbeir’axe Ox exprimé parw=ew*%co€?t en rad/s. Les
caractéristiques des matériaux et les propriétésgtriques du rotor et des paliers sont fourniassda tableau 1.
L'arbre est discrétisé en huit éléments finis itbpres de poutre de Timoshenko. Le disque est kxali nceud 5 et les
paliers # 1 et # 2 sont respectivement localis&snaeauds 1 et 9. Le rotor fonctionne & une vitegsmthtion constante
Q=1200 tr/min (= 20 Hz=fréquence du balourd). Lesrdonnées adimensionnées de la position d’équititaique du
centre géométrique de 'arbre dans les paliers donhées paiipoljp:<-0.29-0.88aT. Les matrices d’amortissement et
de raideur des paliers linéarisés sont expriméssreosuit :

350x10 1.0& 10
c, = N/m/s ; k, =
* |1.08x10 7.5% 1@} /m P [

130 f0 1321

630 f0 194 17" ®

Yp.#2 L

FIG. 2 — Diagramme schématique du rotor embarquéesipaliers hydrodynamiques.

TAB. 1 — Caractéristiques essentielles du rotatestpaliers

Densité des matériaux du disque et de I'arbre p=pa=7800 kg/m
Rayon, épaisseur et position du disque re=0,15 m;e=0,03 m;y;=0,2 m
Module d’Young et coefficient de Poisson de I'arbre E.=2x10" N/m?; v,=0,3
Rayon et longueur de I'arbre r.=0,04 m;[,=0,4 m
Balourd et sa phase my,=1500 g mmy,=0°
Rayon et longueur des paliers r.=0,04 m;|,=0,01 m
Positions des paliers Yo =0 M; Yo ~=0,4 m
Jeu radial des paliers jp=2><104 m
Viscosité dynamique du film d’huile ;4):288><1O4 Pa s

D’aprés les équations linéaires du mouvement dor lrnbarqué présentées dans [13], les mouvementgat®n du
support ont une influence paramétrique sur cestinsaet des possibles zones d’instabilité dynamigeuvent
survenir. Pour une certaine vitesse de rotatibrdu rotor et une rotation sinusoidale du suppoffineé par
w*=0*%okt, deux facteurs influencent les niveaux d'excitatiparamétrique du rotor sur des paliers
hydrodynamiques linéarisés : I'amplitudé® et la fréquenc&”. Donc I'analyse de stabilité du rotor doit porser ces
deux parameétres. La figure 3 montre bien le ristjinstabilité du rotor di a cette rotation harmareqiu support.

) nstable——
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/Q" (rad)
[—]
(7%
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o
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G0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000

Q" (Hz)
FIG. 3 — Carte de stabilité du rotor sur des paligdrodynamiques linéarisés et soumis a une ootatirmonique du
support avee =w*%cot.
4
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Toutes les orbites présentées sur la figure 4 adinhensionnées par rapport au jeu rafjiales paliers et sont donc
tracées a l'intérieur du cercle unité (courbes es)igLa figure 4 montre une comparaison des orhitésires et non
linéaires du rotor excité par le balourd et le nement de rotation harmonique du support. PuiscgieXeitations dues
au balourd et au mouvement de rotation du suppottsnusoidales et commensurables, I'excitatidéreeure du rotor
est périodique de périodg, égale a l'inverse du plus grand commun divisewrga fréquence& du balourd et la
fréquenceQ* de la rotation du support. Pour des faibles balsules orbites calculées a partir des modélesitimét
non linéaire du palier sont similaires. Par ailleyslus le balourd augmente, plus le modéle lieéegt proche de sa
limite de validité. Selon la figure 4(a), le balduchoisi correspond a la limite du modéle linéaPeur une petite
amplitude **=1x10? rad/s) de la rotation du support (figure 4(b)} ¢ebites sont largement similaires pour les deux
modeéles. Lorsque™*=0 et 1x1F rad/s, la période, des orbites linéaires et non linéaires est égadepirioder,, de
I'excitation extérieure du rotor. Dans le cas d'umplitude plus grandes{*=12x10? rad/s), le modéle non linéaire
donne une orbite trés complexe avec un changeneergégime : il y a apparition d’'une bifurcation gquirrespond a un
doublement de période de l'orbite (figure 4(c))est*a-dire que le mouvement non linéaire estpriodique. Par
contre, le modeéle linéaire du palier n'est pas bipale reproduire ce doublement de période, c'ebteaque le
mouvement linéaire estl-périodique.

Les réponses temporelles adimensionnées (figuduSptor au palier # 2 pour une rotation sinus@dil support
d’amplitudew™*=12x10° rad/s et de fréquen&¥=80 Hz confirment le résultats fournis sur la figdi(c) car la période
7. de la réponse non linéaire est deux fois plusdgajue celle linéaire,. De plus, le spectre de fréquences (FFT)
non linéaires est beaucoup plus riche et contieatstir- et sous-harmoniques générées par lesn&atités des paliers
hydrodynamiques.

Modele linéaire Modeéle non linéaire
0.8 . . . 0.8
] = =
© .\k. | 0 ] .\k._ | 0 ]
5| 3 -0.9 Cp Y 09 Cp
<
N
A1 02 03 04 -0.5 A1 02 03 04 -0.5
ul/j u/j
P P
0.8 . . . 0.8
0
S
©
S
i) /
9| T 0ot ] N ]
R s
Il
<
x
3
St A1 0.2 0.3 0.4 0.5 A1 0.2 0.3 0.4 0.5
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ko] -0.7, T T T T T -0.7, T T T T T T T T
©
S
k=) 0.8 0.8
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FIG. 4 — Comparaison des orbites linéaires et mgaires du rotor au palier # 2 pour des rotatdnsupport de
fréquence*=80 Hz et d’'amplitude : (ay*=0 rad/s, (b)o**=1x10? rad/s, (Cy»**=12x10° rad/s.
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FIG. 5 — Réponses temporelles linéaire et nonilieéh rotor et leurs spectres au palier # 2 poernetation
sinusoidale du support d’amplitud&®=12x10° rad/s et de fréquen€®=80 Hz.

7 Conclusion

Un modele éléments finis est présenté afin de prdeocomportement dynamique d'un rotor symétrigiant le
support est soumis a une rotation harmonique. Ds®bilités possibles du rotor sur des paliers ¢tgyglnamiques
linéarisés peuvent étre induites dans le cas @igotdu support. A partir d’'un certain niveau digation harmonique
du support, la réponse forcée du rotor sur degnsation linéaires correspondant a un doublemeptdede présente
une bifurcation, ce qui laisse présager une triansiters le chaos. En augmentant 'amplitude detation sinusoidale
du support, le modéle linéaire des paliers hydradyiques trouve quant a lui des limites de validité.
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