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1
Introduction

D
ans ce premier chapitre, nous allons présenter les différentes instabilités vibratoires
induites par des effets thermiques connus sous les noms d’effet Newkirk, Morton et Ta-
kahashi. Nous développerons ensuite une modélisation simple de l’effet Newkirk dans

le but d’en comprendre la génération et l’évolution. Nous continuerons par une étude biblio-
graphique détaillée de l’effet Morton, comprenant les principaux cas industriels, les différentes
modélisations et les analyses expérimentales de ce phénomène. Nous terminerons enfin par la
présentation du contexte de l’étude.
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2 introduction

1.1 présentation des phénomènes d’instabilité thermique

Dans certaines conditions, un rotor soumis à des vibrations synchrones peut avoir un com-
portement instable à cause d’un échauffement non uniforme. Cela peut s’expliquer par l’un
des trois phénomènes suivants :

• Effet Newkirk

• Effet Morton

• Effet Takahashi

L’effet Newkirk apparait lorsque les vibrations synchrones du rotor amènent à un contact
frottant léger avec le stator. Ce phénomène s’observe principalement au niveau d’étanchéités
dynamiques (comme par exemple un joint à brosse un joint labyrinthe). L’effet Morton est dû à
la présence du cisaillement du film fluide dans un palier hydrodynamique (palier lisse, palier à
patins oscillants, . . . ). L’effet Talahashi est quant à lui, dû aux pertes fers générées par un palier
magnétique actif.

1.1.1 Effet Newkirk

Lors de vibrations synchrones menant à un léger contact frottant 1 entre le rotor et le stator,
celui-ci a pour conséquence de générer un point chaud sur le rotor à l’endroit du contact. Cet
échauffement localisé conduit à la flexion et à l’ovalisation du rotor, et modifie ainsi le balourd
et donc les vibrations synchrones. Suite à cet échauffement, l’amplitude et la phase des vibra-
tions synchrones, à vitesse constante, décrivent une spirale, comme le montre la Figure 1.1. La
genèse de ce comportement sera expliquée par la suite.

Figure 1.1 – Diagramme polaire montrant des vibrations spirales [1].

Ce phénomène a été observé pour la première fois par Newkirk en 1926 [2] pour un joint
labyrinthe. Lors de l’apparition d’un contact léger à une vitesse inférieure à la première vi-
tesse critique, Newkirk a observé une augmentation progressive des amplitudes des vibrations
synchrones, pouvant conduire à l’instabilité du rotor. Lors du fonctionnement au dessus de
la première vitesse critique, il a observé la stabilisation du système, malgré le contact léger.

1. On parle ici de contact léger frottant, pour exprimer un contact suffisamment faible qui ne modifie pas le
spectre des vibrations.



1.2 échauffement non uniforme du rotor pour les effets newkirk et morton 3

Cette différence de comportement semble provenir du déphasage existant entre la position du
balourd et celle du contact (donc de la zone d’échauffement).

En 1973-74, Dimarogonas [1, 3] développe un modèle analytique qu’il confronte à une
étude expérimentale, ce qui lui permet de distinguer trois modes de l’effet Newkirk :

• Mode spiral (instable) : l’amplitude synchrone augmente et la phase varie continuelle-
ment.

• Mode oscillatoire (limite) : l’amplitude et la phase synchrone varient continuellement
autour d’une position d’équilibre 2.

• Mode constant (stable) : l’amplitude et la phase synchrone convergent vers une position
d’équilibre.

L’effet Newkirk a par la suite été observé sur une bague d’étanchéité par Kellenberger en
1979 [4]. Aujourd’hui, cet effet est bien connu et détaillé dans quelques livres de dynamique
des rotors [5–9].

1.1.2 Effet Morton

L’effet Morton, qui est l’objet principal de cette thèse, est un phénomène se produisant en
présence de paliers hydrodynamiques. La source de l’échauffement est différente de celle à
l’origine de l’effet Newkirk puisque qu’il n’y a pas de contact entre le rotor et le palier dans ce
cas. L’échauffement est cette fois-ci généré par le cisaillement du film lubrifiant. Toutefois, il se
traduit par les mêmes vibrations synchrones pouvant décrire une spirale.

1.1.3 Effet Takahashi

L’effet Takahashi 3 que l’on observe pour des rotors supportés par des paliers magnétiques
actifs est encore peu documenté. Il se caractérise par un échauffement non uniforme du rotor
dû aux pertes "fer" induites par un palier magnétique actif, générant ainsi la flexion du rotor
et pouvant amener à une instabilité vibratoire [10, 11].

1.2 échauffement non uniforme du rotor pour les effets
newkirk et morton

Avant de détailler les principaux cas industriels présentant l’effet Morton, il est nécessaire
d’introduire ici quelques notions servant à la compréhension de celui-ci. Pour ce faire, nous
allons décrire le processus de l’échauffement du rotor et sa répercussion sur la flexion de celui-
ci dans le cas de l’effet Newkirk, qui est analogue à l’effet Morton mais plus simple à décrire.
Nous continuerons par le développement succinct des différents modèles numériques et les
études expérimentales sur le sujet avant de présenter le contexte de l’étude.

Comme le montre la Figure 1.2, le rotor tourne à une vitesse de rotation Ω et se déplace
dans le coussinet à une vitesse de précession ω. Dans les cas les plus simples, l’orbite du rotor
est circulaire et caractérisée par une amplitude A et une phase φ. Il est supposé que l’orbite
est synchrone, c’est à dire que la vitesse de précession est la même que la vitesse de rotation,

2. Ce mode est aussi connu sous le nom de cyclage.
3. Ce phénomène, n’a pour le moment pas été désigné de cette façon par la communauté scientifique, nous le

nommons comme cela en référence au scientifique Naohiko Takahashi qui a réalisé plusieurs études sur le sujet.
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ω = Ω. On définit également la zone où l’épaisseur du film fluide est minimale comme étant

le point haut (PH). Le vecteur de vibration synchrone
−−−−−→
OcOr est associé à ce point.

Le balourd est décrit par une masse m placée à une distance e du centre géométrique du
rotor. L’effort dû au balourd est caractérisé par une amplitude |Fb|=meΩ2 et une phase β

par rapport au vecteur de vibration synchrone
−−−−−→
OcOr . Cet angle β dépend du rapport entre la

vitesse de rotation Ω et la vitesse critique du système rotor-palier ωn : p = Ω
ωn

.

Figure 1.2 – Modes d’échauffement du rotor. a. Cas de l’effet Newkirk. b. Cas de l’effet Morton.

À une vitesse inférieure à la vitesse critique (Ω < ωn, p < 1), β est compris entre 0 et 90˚. Au
dessus de la vitesse critique (Ω > ωn, p > 1), β est compris entre 90 et 180˚. Il est important de
remarquer que l’angle β est constant pour une vitesse de rotation donnée mais aussi que l’angle
φ+β est toujours constant (pour toutes vitesses) puisqu’il traduit physiquement la position du
balourd sur le rotor par rapport à un point fixe du rotor nommé Keyphasor.

Lorsque les vibrations synchrones sont telles qu’elles amènent à un contact entre le rotor
et le stator au niveau du point haut, cela a pour conséquence de générer un échauffement sur
le rotor appelé "point chaud" et noté P C. Comme l’orbite est synchrone, le point chaud est
toujours localisé au niveau du point haut. C’est le cas pour l’effet Newkirk représenté sur la
Figure 1.2a.

Lorsque les vibrations synchrones ne sont pas assez importantes pour conduire au contact,
mais suffisantes pour générer un échauffement du film fluide lié au cisaillement de celui-ci,
le point chaud est situé en retrait de quelques dizaines de degrés par rapport au point haut.
Ceci est le cas pour l’effet Morton représenté sur la Figure 1.2b. Le retard du P C par rapport
au PH s’explique par le lien entre l’échauffement dans un film fluide cisaillé et le champ de
pression. La pression maximale n’étant pas au niveau du point haut mais en retard de phase,
l’échauffement maximal le sera aussi.

La génération de la chaleur et la position du P C par rapport au PH sont les principales dif-
férences entre l’effet Newkirk et Morton. Les symptômes des deux effets sont similaires. Nous
allons donc par la suite expliquer l’effet Newkirk, qui est plus simple car le point chaud est
bien localisé et confondu avec le point haut.
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1.3 l’effet newkirk : flexion du rotor et balourd thermique

L’échauffement non uniforme du rotor a deux conséquences : l’ovalisation de la section du
rotor à l’endroit de l’échauffement et la flexion du rotor. Nous allons négliger l’ovalisation du
rotor pour le moment et nous concentrer sur sa flexion.

Le point chaud va produire la dilatation non uniforme du rotor qui va conduire à sa flexion.
De ce fait, un défaut de fibre neutre sera généré et apparaitra comme un balourd supplémen-
taire que l’on appelle communément "balourd thermique". Pour des rotors de turbines ou de
compresseurs centrifuges avec des masses concentrées importantes, la position de celles-ci in-
fluencent le balourd thermique induit.

Pour le cas de la Figure 1.3a, le rotor est supporté par deux paliers (ou roulements), possède
un disque de masse importante entre les paliers et une étanchéité est installée entre le disque
et l’un des paliers. La forme du mode propre est celle représentée sur la Figure 1.3a. Dû au
balourd, le déplacement synchrone est important et conduit à un contact léger du rotor avec
le stator au niveau de l’étanchéité. Le point chaud ainsi généré va avoir pour conséquence la
déformation thermique du rotor et va accroitre l’amplitude de la vibration au niveau du disque.
On peut donc aisément ramener cela à la création d’un balourd thermique en phase avec le
point chaud (Figure 1.3a.).

Dans le cas de la Figure 1.3b., le disque est à présent en porte à faux. Cette fois-ci, l’échauf-
fement se produisant au contact entre le rotor et le stator va conduire au balourd thermique
représenté sur la Figure 1.3b. Le balourd thermique induit sur le disque en porte à faux est
opposé au point chaud. Son amplitude va donc augmenter.

Figure 1.3 – Balourd induit par le point chaud en fonction de la position du disque. a. Disque entre les
paliers. b. Disque en porte à faux.

En fonction de la configuration du rotor et du mode propre au voisinage du point de fonc-
tionnement, le balourd induit thermiquement sera en phase ou en opposition de phase avec le
point chaud. Par la suite, ces situations seront décrites par le paramètre H ≶ 0. Comme il a été
mentionné précédemment, il y a deux régimes vibratoires p < 1 et p > 1. Cela conduit donc à
quatre cas résultants de la superposition des efforts thermique et mécanique. Ces quatre cas
sont repris dans le Tableau 1.1 et expliqués par la suite :
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le cas 1 (p < 1 , P C et ~Fth en phase) peut conduire à l’instabilité car l’effort résultant aug-
mente. Le vecteur de la vibration synchrone diverge décrivant une spirale opposée à la

rotation du rotor 4

le cas 2 (p > 1 , P C et ~Fth en phase) est toujours stable car l’effort résultant diminue. La
vibration synchrone converge vers une position d’équilibre décrivant une spirale opposée
à la vitesse rotation

le cas 3 (p < 1 , P C et ~Fth en opposition) est toujours stable car l’effort résultant diminue.
La vibration synchrone converge vers une position d’équilibre décrivant une spirale dans
le sens de la vitesse de rotation

le cas 4 (p > 1 , P C et ~Fth en opposition) peut conduire à l’instabilité car l’effort résul-
tant augmente. La vibration synchrone diverge décrivant une spirale dans le sens de la
vitesse de rotation rotation

Tableau 1.1 – Description des différents cas en fonction de p et H .

Point haut et balourd
thermique en phase

(Figure 1.3a.)

Point haut et balourd
thermique en

opposition de phase
(Figure 1.3b.)

Vitesse de rotation
inférieure à la

vitesse critique
Ω < ωn, p < 1,

β < 90˚

Vitesse de rotation
supérieure à la
vitesse critique
Ω > ωn, p > 1,

β > 90˚

1.3.1 Application à un modèle à un degré de liberté

Pour améliorer la compréhension sur la frontière entre comportements stable et instable,
une application numérique avec un système rotor-palier à un degré de liberté soumis à un
contact frottant léger a été réalisé. Cette application est tirée de la référence [9], page 306.

L’équation (1.1) issue de [9] décrit un système dynamique à un degré de liberté en présence
d’un contact frottant.

4. L’évolution du déplacement synchrone s’observe soit en traçant un diagramme polaire avec l’amplitude du
déplacement synchrone en fonction de la phase, soit en traçant un diagramme de Nyquist avec la partie imaginaire
du déplacement synchrone en fonction de sa partie réelle.
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(k+ jΩc+ jµka −mΩ2)A= fb (1.1)

avec m, c, k, respectivement la masse, l’amortissement et la raideur du système, ka la raideur
du contact, µ le coefficient de frottement, A le déplacement synchrone (amplitude et phase),
j =
√
−1 et fb =meΩ2 l’effort dû au balourd (amplitude et phase).

Le balourd thermique (1.2) qui induit la flexion du rotor est proportionnel au déplacement
synchrone A et à la force de frottement au contact ff = µkaA.

fth =
H

τs+ 1
µkaA (1.2)

où H est un coefficient de proportionnalité adimensionné, s = jΩ et τ la constante de temps
de la déformation thermique.

L’équation (1.2) montre qu’il y a toujours un retard entre la puissance dissipée par frot-
tement et le balourd thermique. Le coefficient H permet de faire la différence entre les deux
configurations présentées sur la Figure 1.3. Lorsque le balourd induit est en phase avec le point
chaud, H > 0 ; lorsque le balourd induit est en opposition de phase, alors H < 0.

Un critère de stabilité pour le coefficient H est obtenu (1.3) en appliquant le critère de
Routh-Hurwitz au système préalablement adimensionné par αa =

ka
k , c

m = 2ωnζ, k
m = ω2

n. H < (1−p2)2+(µαa+2ζp)2

µαa(1−p2)
si p < 1

H > − (1−p
2)2+(µαa+2ζp)2

µαa(p2−1) si p > 1
(1.3)

La Figure 1.4 montre les frontières de stabilité décrites pour les deux équations (1.3). La
résolution temporelle de l’équation (1.1) et (1.2) permet d’obtenir l’évolution du déplacement
au cours du temps en fonction de H et p. Il est exprimé par :

A(t) =

(
A0 +

C2

C1

)
eC1t − C2

C1
(1.4)

A0 =
ep2

1+ 2jζp − p2 ; C1 =
1
τ

(
Hµαa

1+ 2jζp − p2 + jµαa
− 1

)
; C2 =

1
τ

(
ep2

1+ 2jζp − p2 + jµαa

)

L’évolution des déplacements est tracée, avec pour application numérique : τ = 10 s, e = 1
m, ζ = 0.1, µαa = 0.05 et pour plusieurs couples de valeurs H et p. Ces déplacements sont
présentés sur la Figure 1.4 et permettent d’illustrer les différents comportements.

Pour p = 0.9 et H = −10, la trajectoire du déplacement confirme le caractère stable du
système avec une rotation du vecteur vibration dans le sens de la rotation du rotor. En revanche
pour H > 0, plusieurs cas sont possibles en fonction de H par rapport à Hlimite donné par
l’équation (1.3) :

• Si H < Hlimite, le vecteur vibration converge vers l’équilibre dans le sens opposé à la
rotation

• Si H = Hlimite, le vecteur de vibration synchrone ne cesse d’évoluer dans un cycle limite,
c’est ce que l’on appelle cyclage
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• Si H > Hlimite, le vecteur de vibration synchrone diverge suivant une spirale (vibration
spirale)

Pour p = 1.1, on peut observer les mêmes comportements que précédemment, mais cette
fois-ci inversés. C’est à dire pour H > 0, le comportement est toujours stable et pour H < 0, il
dépend de Hlimite. Par ailleurs, dès que la valeur limite de H est dépassée le comportement
devient très rapidement instable.

Cet exemple détaillé, bien qu’obtenu pour l’effet Newkirk, permet d’anticiper les différents
comportements auxquels on peut être confrontés pour l’effet Morton.

Figure 1.4 – Carte de stabilité et expression des déplacements. Le point rouge est le premier point de la
trajectoire.

1.4 étude bibliographique de l’effet morton

Les premières études ont été conduites indépendamment par Morton en 1975 [12] et Hes-
seborn en 1978 [13], mais étant publiées seulement sous forme de rapports internes, elles n’ont
pas reçu beaucoup d’attention.

Ce n’est qu’en 1987 que Schmied [14] publie le premier article scientifique sur le sujet. Il
décrit un phénomène très proche de l’effet Newkirk qui se produit dans un palier hydrodyna-
mique et en l’absence de contact entre le rotor et le coussinet. En étudiant les profils de vitesses
au niveau du point haut et du point bas (Figure 1.5), il conclut que la différence de gradient de
vitesse entre ces points génère plus de cisaillement du fluide d’un côté que de l’autre et crée
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donc un échauffement localisé sur le rotor (point chaud). Comme pour l’effet Newkirk, ce point
chaud provoque la courbure du rotor et l’apparition de vibrations spirales.

Figure 1.5 – Profils de vitesses au point haut et au point bas dans un palier [14].

Koegh et Morton en 1993 [15] développent une approche théorique montrant que l’hypo-
thèse d’un rotor isotherme circonférentiellement dans la portée du palier est correcte si l’orbite
est asynchrone ou si l’orbite synchrone a une faible amplitude 5. En revanche un rotor décri-
vant une orbite synchrone de grande amplitude favorisera un échauffement circonférentiel non
uniforme qui peut mener à sa déformation. Ils concluent que dans certaines conditions, les vi-
brations spirales peuvent apparaitre comme pour l’effet Newkirk, mais qu’en raison de la géné-
ration de chaleur par cisaillement du film fluide, cela n’a un effet significatif qu’à partir d’une
vitesse de rotation élevée.

Plusieurs articles décrivant des cas industriels de l’effet Morton ont été publiés au cours des
années 1990, le phénomène commençant à être mieux interprété et surtout mieux détecté sur
les installations. Nous allons présenter ci-après quelques cas remarquables.

1.4.1 Cas industriels

En 1996, de Jongh et Morton [17] présentent une étude sur un compresseur centrifuge
guidé par deux paliers à patins oscillants sujets à un comportement hystérétique et des vibra-
tions spirales lors des essais préliminaires à sa mise en service sur site. Le compresseur a été
conçu pour fonctionner à une vitesse continue maximale de 12 000 tr/min, assez loin du se-
cond mode propre de flexion situé à 14 500 tr/min. Cependant, durant la montée en vitesse,
entre 9 000 et 11 000 tr/min, l’amplitude synchrone mesurée du coté libre a commencé à aug-
menter et à 11 000 tr/min n’a cessé de fluctuer. Une seconde montée en vitesse jusqu’à 11 400
tr/min a montré une augmentation de l’amplitude et une évolution de la phase malgré la vi-
tesse constante. L’amplitude a continué à augmenter rapidement jusqu’à atteindre 50% du jeu
dans le palier situé à l’extrémité libre tandis que la phase synchrone variait continuellement.
Après diminution de la vitesse à 10 000 tr/min, l’amplitude a repris sa valeur initiale après en-
viron trois minutes. Cet essai observable sur la Figure 1.6, montre clairement le comportement
hystérétique des vibrations synchrones.

5. L’hypothèse du rotor isotherme circonférentiellement a été validée expérimentalement par Dowson et al. en
1966 [16].
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Après rééquilibrage et remontage sans joints d’étanchéité autour des paliers, ainsi qu’une
diminution de la masse en porte à faux du coté libre du rotor, les essais ont montrés que l’insta-
bilité était toujours présente mais cette fois-ci à 13 100 tr/min, soit une vitesse 10% supérieure
à précédemment. Une diminution finale des masses en porte à faux du coté entrainé et libre du
rotor (notamment en changeant de matériaux pour les accouplements) a permis au compres-
seur de fonctionner dans les conditions nominales.

Figure 1.6 – Vibrations synchrones mesurées au niveau du palier du coté libre[17].

En 1998, de Jongh et van der Hoeven [18] présentent un cas industriel très complet de deux
compresseurs centrifuges (pour application sur gazoduc) identiques montrant des vibrations
synchrones induites par un échauffement non uniforme du rotor dans un palier. Les compres-
seurs sont entrainés par une turbine à gaz via un accouplement rigide. Ils sont conçus pour
opérer entre 5370 et 9300 tr/min. Le rotor du compresseur, pesant 265 kg, est guidé par deux
paliers et une butée (tous à patins oscillants). Pour les essais de qualification chez le construc-
teur, les compresseurs ont été testés en fonctionnant avec de l’air et entrainés par un moteur
électrique via un réducteur. Dans ces conditions, ceux-ci ont passé tous les critères requis.

Après installation complète sur site (entrainement par turbine et conditions d’alimentation
réelles en gaz), les premiers essais de montée en vitesse ont montré un soudain accroissement
de l’amplitude synchrone mesurée sur le palier coté rouet (extrémité libre), à partir de 7200
tr/min (76% de la vitesse de fonctionnement souhaitée) et jusqu’à 8600 tr/min. Lors de l’arrêt,
l’amplitude synchrone a montré un comportement hystérétique. D’autres essais de montée en
vitesse ont montré un cyclage de l’amplitude synchrone à vitesse constante, que l’on peut obser-
ver sur la Figure 1.7. Le cyclage de l’amplitude est associé à une variation continue de la phase
synchrone comme illustré sur le diagramme polaire sur la Figure 1.8. D’autres essais ont mon-
tré le caractère aléatoire de l’apparition du cyclage. En effet, celui-ci est apparu en quelques
minutes sur certains essais alors que rien d’anormal ne s’est produit pendant plusieurs heures
pour d’autres.

Au vu des amplitudes excessives, d’autres essais ont été réalisés sans alimentation en gaz de
fonctionnement mais en air. Ceux-ci ont montré dans tous les cas un comportement parfaite-
ment normal malgré différentes conditions telles que : démarrage rapide ou lent, changement
de la température d’alimentation d’huile des paliers, changement brutal de vitesse.
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Figure 1.7 – Amplitude synchrone montrant le cyclage. Vitesse constante à 8400 tr/min à partir de
13h35 [18].

Figure 1.8 – Vibrations synchrones montrant le cyclage à vitesse constante [18].

La partie centrale du compresseur fut renvoyée et démontée pour inspection, et ne pré-
senta aucun signe d’usure, excepté sur le joint labyrinthe de bout de rouet qui fut diagnostiqué
comme étant la conséquence des vibrations excessives plutôt que sa cause. Lors du remontage,
le rouet fut remplacé par un disque de même inertie et masse offrant la possibilité d’ajouter
ou d’enlever de la masse en porte à faux sur le rotor. Plusieurs journées de tests ont montré
un comportement encore une fois tout à fait normal. Cependant, le matin du quatrième jour,
lors d’une montée en vitesse, beaucoup plus rapide que précédemment, le compresseur montra
d’importantes amplitudes vibratoires du coté libre du rotor. Tous les autres tests réalisés dans
la journée montrèrent un comportement stable et des amplitudes faibles. Le lendemain matin,
un nouvel essai de démarrage rapide montra le même comportement que le jour précédent et
les autres essais de la journée un comportement stable.

La conclusion tirée de ces essais a été que le matin, la température était de 14°C et lors de
la montée rapide en vitesse, le palier commençait à chauffer.Cependant, les pièces extérieures,
plus froides, ont contraint le coussinet, réduisant ainsi le jeu radial dans le palier. Pour tester
cette hypothèse, ils fabriquèrent un palier avec un jeu radial plus faible, les essais sur celui-ci
présentèrent tous un comportement instable au dessus de 8000 tr/min quelles que soient les
conditions. Cela leur permit de conclure finalement que dans les conditions réelles, avec une
température d’alimentation du gaz à 7°C, tout le système était globalement froid, alors que le
palier avait tendance à chauffer, donc le jeu radial s’en retrouvait diminué.
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La première solution envisagée fut l’augmentation du jeu radial du palier du coté du rouet,
conférant un jeu suffisant même par fonctionnement à froid. Cependant, conscient qu’une pe-
tite modification du jeu a de grandes conséquences sur la stabilité, cette solution semblait in-
acceptable. Ils décidèrent donc d’intégrer une frette sur le rotor, usinée de sorte qu’une couche
d’air isole la surface active du palier, permettant ainsi d’absorber les différences de tempéra-
tures à la surface de celui-ci. Cette solution fut mise en œuvre avec succès sur l’un, puis les
deux compresseurs et fut par la suite brevetée.

En 1999, Berot et Dourlens [19] présentent une étude sur un type de compresseur simi-
laire à celui étudié par de Jongh et van der Hoeven [18]. Les auteurs testent cinq compresseurs
centrifuges, guidés par deux paliers à patins oscillants et une butée, entrainés en rotation par
une turbine via un accouplement rigide. Chaque compresseur est équipé d’un rouet différent,
permettant différents niveaux de compression, mais changeant sensiblement la masse en porte
à faux. Sur les cinq compresseurs, trois ont présenté un comportement instable proche de la
MCOS (Maximum Continuous Operation Speed). Certains compresseurs ont montré un cyclage
(de quelques minutes) de l’amplitude synchrone accompagné par une variation continue de la
phase synchrone. D’autres ont montré une augmentation rapide des amplitudes synchrones né-
cessitant l’arrêt. Par ailleurs, les auteurs ont observés que l’orbite du rotor au niveau du palier
DE (Drive End : Coté moteur) était quasiment centrée et circulaire. Après démontage, rien n’in-
diquait de contact entre le rotor et le stator, et d’après notamment [15, 17, 20, 21], les auteurs
concluent que le comportement instable est dû à un échauffement circonférentiel non uniforme
du rotor. Ils ont par la suite réalisé des essais en faisant varier des paramètres comme : la tem-
pérature de l’huile d’alimentation, la précharge et le jeu des paliers, la masse de l’accouplement
et avec différents rouets, mais rien n’a supprimé le comportement instable. Après une investi-
gation numérique, ils ont trouvé qu’une réduction du rapport L/D du palier NDE (Non-Drive
End : Coté opposé au moteur), permettrait d’accroitre l’excentricité et donc de changer l’orbite
en orbite elliptique. Les essais avec le nouveau palier ont montré un comportement stable.

Kocur et De Jongh en 2000 [22] présentent l’effet Morton 6 sur deux cas industriels. Le
premier porte sur un compresseur centrifuge en porte à faux, présentant un comportement
hystérétique lors d’essais de démarrage et d’arrêt, ainsi qu’une évolution puis une stabilisation
des vibrations synchrones à vitesse constante après un démarrage très rapide (Figure 1.9). Cette
évolution des vibrations synchrones, représentée sur un diagramme polaire donnerait des vi-
brations spirales convergentes vers un état d’équilibre avec une première partie où l’amplitude
augmente et la phase évolue, et une seconde où l’amplitude redescend et la phase change de
sens d’évolution. La solution adoptée pour garantir des vibrations synchrones faibles a été l’ins-
tallation d’une frette créant une barrière thermique entre la surface du palier et le rotor, comme
l’ont fait de Jongh et van der Hoeven [18].

Le second cas d’étude porte sur un compresseur de forte puissance pour application off-
shore entrainé par une turbine à gaz. Celui-ci est composé de cinq rouets de 400 mm de dia-
mètre permettant la surpression du gaz de 65.5 bar en entrée à 186 bar en sortie. Étant donné
la puissance importante nécessaire, le compresseur est composé d’un accouplement massif qui
le relie à la turbine. Cet accouplement massif a pour conséquence d’augmenter considérable-
ment la masse en porte à faux. Pour la phase de qualification, le compresseur doit satisfaire aux
exigences d’une norme définie par l’API (American Petroleum Institute) consistant entre autre
à un test à une vitesse supérieure à la MCOS. Lors des essais, le compresseur a présenté des
amplitudes vibratoires satisfaisantes à la MCOS. Cependant, lors de la montée à une vitesse
supérieure, le compresseur a montré une augmentation des amplitudes et un comportement

6. C’est à cette époque que l’on commence à parler d’effet Morton
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hystérétique. La solution fut la modification du jeu radial du palier du coté de l’accouplement,
et une réduction de masse de l’accouplement.

Figure 1.9 – Évolution des vibrations synchrones au cours du temps pour une vitesse constante [22]. La
zone hachurée représente le démarrage et l’arrêt.

En 2007, Marscher et Illis [23] présentent un cas observé sur un compresseur à engrenages
supporté par des paliers à patins oscillants. Le compresseur a fonctionné pendant plusieurs
années, mais une amélioration sur le système d’alimentation en huile dans le but d’avoir un
meilleur refroidissement les jours de forte chaleur, a eu pour conséquence d’abaisser la tem-
pérature d’alimentation en huile des paliers et de faire apparaitre un cyclage des amplitudes
synchrones avec une évolution continue de la phase. Le problème a été résolu simplement par
une augmentation de la température d’alimentation des paliers.

Schmied et al. [24] publient en 2008 une analyse sur un turbo-détendeur composé d’un
rotor équipé de deux rouets en porte à faux (détendeur et compresseur) et supporté par deux
paliers à patins oscillants. La MCOS de ce turbo-détendeur est de 18 600 tr/min. L’analyse du
rotor montre que le premier mode de flexion direct est loin de la zone de fonctionnement à 29
000 tr/min et qu’en revanche le mode rétrograde est lui très proche de la MCOS.

Lors des essais de mise en service pour atteindre la vitesse maximale de test de 20 000
tr/min, les amplitudes des vibrations synchrones ont présenté une grande augmentation à en-
viron 18 000 tr/min, obligeant à l’arrêt. Lors de l’arrêt, les amplitudes sont restées plus élevées
que lors du démarrage montrant le comportement hystérétique et donc prouvant la présence
d’un effet thermique. Par ailleurs, comme le montre la Figure 1.10, à la MCOS, les vibrations
synchrones présentent des vibrations spirales divergentes montrant le caractère instable.

Les auteurs ont modifié le rotor dans le but de le rendre plus rigide, éloignant ainsi un peu
plus le 1er mode de flexion direct. Cela améliora le comportement, sans toutefois supprimer
l’instabilité thermique. Ils ont donc également réduit la largeur des paliers et la viscosité du
lubrifiant passant de 46 cSt à 32 cSt.
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Figure 1.10 – Diagrammes polaires montrant des vibrations spirales du coté compresseur, tracés en
indiquant la vitesse de rotation à gauche et en indiquant l’heure à droite [24].

En 2011, Lorenz et Murphy [25] s’intéressent au comportement de 4 machines électriques.
Le rotor de ces machines est supporté radialement par deux paliers à arc partiel et axialement
par une butée positionnée d’un coté du rotor. Par ailleurs, le rotor comprend une masse impor-
tante en porte à faux du coté opposé à la butée. Les quatre machines, de conceptions identiques,
ont toutes montrées la présence d’un effet thermique sur le comportement vibratoire, avec une
hystérésis sur les amplitudes synchrones et des vibrations spirales. Cependant, pour chaque
machine, l’évolution des vibrations spirales n’était pas la même. Ainsi, les auteurs, comme Di-
marogonas [1, 3] pour l’effet Newkirk, observent trois modes pour l’effet Morton : mode spiral
divergeant (instable) ; mode oscillatoire (limite) ; mode spiral convergeant (stable). La solution
choisie ici pour empêcher l’apparition de vibrations excessives a été le remplacement des pa-
liers à arc partiel par des paliers à quatre lobes.

En définitive, au travers de ces quelques cas d’étude observés au cours de ces trente der-
nières années, l’effet Morton peut clairement être identifié par :

• Une évolution des amplitudes et phases synchrones à vitesse constante, appelées commu-
nément vibrations spirales et qui peuvent avoir trois modes d’apparition

• Un comportement hystérétique des vibrations synchrones lors d’essais de démarrage et
d’arrêt.

Cela permet également de remarquer que l’effet Morton est très dépendant des conditions
de fonctionnement, et notamment de la température (d’alimentation mais aussi des compo-
sants), de la vitesse de rotation et sa proximité d’un mode du rotor, mais également de la masse
en porte à faux. Ce dernier critère nous amène à classer les différents cas d’étude par type de
rotor employé. Le Tableau 1.2 reprend l’ensemble des cas d’étude évoqués ici. Les machineries
sensibles à l’effet Morton semblent être celles avec une masse importante en porte à faux, que
ce soit d’un seul coté (DE ou NDE), ou des deux.

Par ailleurs, tous les cas d’études s’intéressent à des turbomachines supportées par des pa-
liers hydrodynamiques lubrifiés à l’huile. Il est intéressant cependant de se poser la question si
l’effet ne peut pas être présent pour des rotors supportés par des paliers lubrifiés avec d’autres
liquides comme l’eau, ou encore des fluides cryogéniques, mais également avec des gaz comme
l’air. À ce sujet Tong et Palazzolo [26] ont publiés récemment un article basé sur un modèle
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numérique affirmant que l’effet Morton pouvait apparaitre sur des paliers à patins oscillants
alimentés en air.

Tableau 1.2 – Configurations du rotor pour différents cas d’étude.

Configuration Description Cas industriel

Un accouplement en porte à
faux

Kocur et De Jongh [22]

Deux accouplements en
porte à faux

De Jongh et Morton [17]

Un accouplement et un
rouet/aube de turbine en

porte à faux

De Jongh et Van Der Hoeven
[18], Berot et Dourlens [19],
Kocur et De Jongh [22], Lo-
renz et Murphy [25]

Deux rouets/aubes en porte
à faux

Schmied et al. [24]

Deux rouets/aubes en porte
à faux, entrainement central

par engrenages
Marscher et Illis [23]

En termes d’actions correctives pour limiter l’apparition de l’effet Morton, dans les diffé-
rents cas décrits, des solutions diverses et variées sont employées. Cela s’explique par la com-
plexité des conditions nécessaires à l’apparition de l’effet Morton et que cela ne repose pas
sur un seul paramètre indépendant mais sur une multitude de paramètres couplés. On peut
cependant décomposer les solutions par types d’actions correctives :

• Changement de la géométrie du palier : jeu, rapport L/D, type de palier.

• Changement des conditions d’alimentation : température, viscosité, débit.

• Changement de configuration du rotor : augmentation de la raideur, installation d’une
frette, réduction de la masse en porte à faux.

• Changement des conditions de fonctionnement : réduction de la vitesse, meilleur équili-
brage

• Changement des conditions de démarrage : temps de démarrage, mise en chauffe progres-
sive.

1.4.2 Modélisation numérique

La difficulté de la modélisation de l’effet Morton réside à la fois dans son caractère multi-
physique (le couplage entre la dynamique des rotors, la lubrification hydrodynamique et le
transfert de chaleur) et son caractère multi-échelle. La lubrification hydrodynamique est un
problème à deux échelles de longueurs car le film fluide entre le rotor et le stator est d’une
épaisseur de l’ordre des dizaines de micromètres, alors que sa largeur est de l’ordre du mil-
limètre à la dizaine de millimètres. L’effet Morton est un problème à deux échelles de temps
car la dynamique du rotor s’intéresse à des temps de l’ordre de la milliseconde à la dizaine de
millisecondes, alors que le transfert thermique est plutôt de l’ordre de la seconde.

Dans le but de prédire et d’intégrer l’effet Morton dès la phase de dimensionnement, plu-
sieurs approches ont été développées.
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Méthodes inspirées de la théorie du contrôle :

La première méthode a été développée par Keogh et Morton en 1993 et 1994 [15, 20], dans
le but de prédire le seuil de stabilité pour l’effet Morton. Pour ce faire, ils évaluent une fonction
de transfert notée G entre la courbure initiale et la courbure thermique du rotor. Il concluent
que si <(G) est supérieure à 1, alors le système est instable et l’effet Morton est susceptible
d’apparaitre.

De Jongh et Morton [17], puis de Jongh et van der Heoven [18], utilisent cette méthode en
décomposant la fonction de transfert G en trois fonctions : l’une définissant la relation entre la
courbure et la masse en porte à faux, l’autre la relation entre le balourd et l’orbite et la dernière
traduisant l’effet thermique sur la courbure. Les deux premières fonctions sont calculées alors
que la dernière est issue de mesures expérimentales.

Murphy et Lorenz introduisent en 2010 [27] une méthodologie similaire utilisant trois fonc-
tions de transfert :

~A : la fonction entre les vibrations synchrones et le balourd

~B : la fonction entre la différence de température du rotor et les vibrations synchrones

~C : la fonction entre le balourd et la différence de température du rotor

Dans cette méthode, les fonctions de transfert sont toutes obtenues par simulation numé-

rique. Le produit
−−−−→
BAC , et en particulier sa partie réelle fournit le critère de stabilité, puisque

si
−−−−−−−−−→
<(BAC ) > 1 alors le système est instable. Murphy et Lorenz appliquent cette méthode

avec succès sur plusieurs cas industriels, trouvant des vitesses de déclenchement d’instabilité
proches de celles observées expérimentalement [25, 27].

Méthode du balourd critique prédéfini :

Balbahadur et Kirk [28] développent un critère de stabilité basé sur un balourd mécanique
initial proportionnel à la masse du rotor et à la vitesse de rotation auquel s’ajoute un balourd
thermique. Si la somme de ces balourds dépasse une valeur critique prédéfinie, alors le système
est instable. Ils appliquent cette méthode sur plusieurs cas industriels [29], et obtiennent des
seuils d’instabilités proches.

Méthode du bilan thermique :

Elle a été introduite dès 1987 par Schmied [14] et repose sur la comparaison entre la quan-
tité de chaleur générée et celle dissipée. La quantité de chaleur générée est fonction de la vitesse
de rotation et des amplitudes des vibrations synchrones, alors que celle dissipée est proportion-
nelle à la déformation thermique. Le rapport des deux donne une information sur la stabilité.

Modèles non linéaires en régime transitoire :

Les méthodes précédentes sont basées sur des analyses stationnaires de l’effet Morton et
principalement linéaires. Leur but est l’obtention d’un seuil de stabilité plutôt que de pré-
dire exactement le comportement. Depuis 2013, Palazzolo et ses collaborateurs [30–33] se sont
concentrés sur des modélisations plus complètes nécessitant la résolution de l’équation de Rey-
nolds non-stationnaire couplée avec les équations de la dynamique du rotor et l’équation de
transfert de chaleur dans le rotor. Cette modélisation fournit des bons résultats, cependant
elle nécessite des ressources de calculs très importantes. Récemment, Zhang [34] a également
développé une modélisation transitoire complète de l’effet Morton. L’utilisation de méthodes
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numériques adaptées, notamment la méthode de collocation des points de Lobatto [35] pour
l’équation de chaleur dans le film lubrifiant a permis de réduire les temps de calculs.

1.4.3 Analyses expérimentales

Nous avons donc décrit quelques cas industriels remarquables et les principaux modèles
pour l’analyse de l’effet Morton. Nous allons maintenant détailler les études expérimentales
sur le sujet.

D’après Koegh et Morton [15] et de Jongh [36], Morton [12] conduit en 1975 des expéri-
mentations sur un arbre de diamètre 700 mm environ, tournant à une vitesse de 1800 tr/min
et équipé de 12 thermocouples également espacés sur la circonférence. Les résultats montrent
une différence de température à la surface du rotor, et ce même pour des orbites de quelques
pourcents du jeu radial et également une relation linéaire entre la différence de température
et la taille de l’orbite. En 1976, Morton [37] conclue que cette différence de température peut
conduire à des vibrations spirales sur des machines avec une masse en porte à faux et notam-
ment les turbines à gaz industrielles.

En 1999, Larsson [38] analyse les résultats expérimentaux de Hesseborn de 1978 [13] et
conclue lui aussi à une relation quasi-linéaire entre les amplitudes des vibrations synchrones
et la différence de température à la surface du rotor.

A partir de 1992, de Jongh commence le développement d’un rotor d’essais permettant de
valider la théorie qu’un palier hydrodynamique peut générer une différence de température à
la surface du rotor. Cette étude est décrite brièvement dans [17] et détaillée dans l’annexe B
de [18]. Le rotor présenté sur la Figure 1.11 est guidé par deux paliers à patins oscillants de
4" (101.6 mm). Il est équipé de quatre sondes PT100 (détecteur de température à résistance)
montées à 1 mm sous la surface du rotor au niveau du palier NDE, ainsi que de deux plans de
deux capteurs de déplacement placés orthogonalement au niveau des paliers DE et NDE. Par
ailleurs, les signaux des sondes PT100 sont transmis via un collecteur tournant sans fil.

Figure 1.11 – Rotor d’essais instrumenté [18].

À une vitesse de 12 500 tr/min, le rotor équilibré a montré des amplitudes (crête à crête)
de vibrations de 2 µm, et une différence de température quasi-nulle. Un second essai avec un
balourd ajouté à 0° a permis de mettre en évidence une différence de température de 6.6°C
(l’auteur ne donne pas d’information sur les amplitudes vibratoires). Un troisième essai avec le
même balourd positionné à 180° a montré une différence de température de 6.8°C (très proche
de celle observée précédemment), mais avec un champ de températures qui a tourné de 180°,
comme la rotation effectuée sur le balourd.

Après cette vérification, de Jongh et Morton [17] ont également développé un rotor d’es-
sais dans le but de reproduire le comportement instable d’un compresseur centrifuge (le cas
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industriel décrit précédemment). Le rotor d’essais a été conçu avec les mêmes caractéristiques
d’inertie que le rotor réel du compresseur avec en plus quatre capteurs de température à l’inté-
rieur du rotor au niveau du palier NDE. Le rotor a ensuite été installé sur un compresseur test
fonctionnant avec de l’air à la pression atmosphérique. Le rotor est guidé axialement par une
butée et entrainé en rotation par un moteur électrique via un multiplicateur planétaire comme
le montre la Figure 1.12.

Figure 1.12 – Compresseur avec rotor d’essais [17].

Le rotor d’essais a montré le même comportement que le rotor réel et les capteurs de tem-
pérature ont permis de mettre en évidence que le palier hydrodynamique était la source de
l’instabilité synchrone. A 10 500 tr/min, la différence de température à la surface du rotor était
de 3°C et le déphasage entre le point chaud et le point haut était de 20°, tandis que l’amplitude
synchrone avait augmentée mais restait stable. A 11 500 tr/min, la différence de température
était de 10°C, tandis que les vibrations synchrones montraient un comportement instable. Par
ailleurs, d’autres essais de démarrage plus rapide ont montré qu’il était possible de dépasser la
zone instable, avec un comportement redevenant stable à 13 600 tr/min.

Balbahadur [39] en 2001, a modifié un banc d’essais dans le but d’étudier expérimenta-
lement l’effet Morton. Cependant, l’idée initiale de réaliser la mesure des températures à la
surface du rotor fut abandonné en raison du coût et de la complexité de la modification. Le
banc d’essais présenté sur la Figure 1.13 est composé d’un rotor entrainé en rotation par un
moteur via une système poulie-courroie et un accouplement. Le rotor est supporté par deux
paliers à cinq patins oscillants et dispose d’une masse en porte à faux du coté NDE. Les dépla-
cements sont mesurés sur trois plans de deux capteurs, un au niveau du palier DE, un second
au niveau du palier NDE et le dernier au niveau du disque en porte à faux.

Lors des essais pour l’équilibrage, l’auteur remarque qu’il est difficile de diminuer les am-
plitudes importantes présentent lors du passage du mode de flexion du rotor à 8000 tr/min.
Malgré l’équilibrage réalisé, l’amplitude reste constante à environ 2.5 mils (64 µm) à 8000 tr/-
min au niveau du plan NDE. Par la suite, un essai à une vitesse de 7800 tr/min est réalisé pour
déclencher l’effet Morton. Cet essai à vitesse constante durant 50 min ne montre aucune évo-
lution sur les vibrations. Des essais de montée/descente en vitesse sont donc réalisés. Comme
le présente la Figure 1.14, lors de la phase de descente en vitesse, l’amplitude a commencé à
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augmenter pour atteindre son maximum à 8000 tr/min, puis à redescendre progressivement
jusqu’à une amplitude similaire à la montée en vitesse.

Figure 1.13 – Banc d’essais présenté par Balbahadur [39].

Figure 1.14 – Vibrations synchrones mesurées par le capteur 3 (NDE)[39].

L’auteur émet plusieurs hypothèses quant à la présence de cette augmentation, mais ne
mesurant pas les températures dans le rotor, il en retient deux : l’effet Morton, ou l’effet de
l’énergie résiduelle du mode critique.

Bradley [40] en 2012 développe un banc d’essais schématisé sur la Figure 1.15. Il est com-
posé d’un rotor supporté par deux paliers hydrodynamiques de 50 mm de diamètre et fonction-
nant jusqu’à une vitesse de rotation de 15000 tr/min. Le banc d’essais est modulable puisqu’il
peut accueillir différents types de paliers et fonctionner soit avec un rotor flexible (comme sur
la Figure 1.15), soit avec un rotor court et massif et donc rigide (sur la plage de fonctionne-
ment). L’extrémité NDE des deux rotors permet l’ajout de disques de différentes masses en
porte à faux. Le rotor est instrumenté par quatre thermistances montées au niveau du palier
NDE à 2 mm sous sa surface. Les vibrations du rotor sont mesurées sur quatre plans de deux
capteurs montés orthogonalement positionnés au niveau du disque en porte à faux, au niveau
du palier NDE, au milieu du rotor et au niveau du palier DE.
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Un nombre important d’essais ont été réalisés avec des paliers à géométrie fixe et à patins
oscillants, pour les deux types de rotors. Cependant, aucune instabilité n’a été détectée malgré
des prédictions favorables. Cependant l’auteur a observé que l’augmentation de différence de
température du rotor était associée à une augmentation du balourd et de l’orbite synchrone. Il
trouve que la différence de température à la surface du rotor dépend presque linéairement de
l’amplitude des vibrations, pour une valeur en dessous de 20 % du jeu radial.

Figure 1.15 – Schématisation du banc d’essais développé par Bradley [40]. Représenté sans disque en
porte à faux.

Toutefois, les différences de températures mesurées sur le rotor ont été de 1.5 à 1.7˚maximi-
mun, ce qui est faible en comparaison à la prédiction. L’auteur observe aussi que le point chaud
se rapproche du point haut (le déphasage du point chaud par rapport au point haut diminue)
quand l’orbite augmente et qu’il augmente quand la vitesse de rotation augmente.

Panara et al. [41] conçoivent un banc d’essais dans le but de vérifier les prédictions du
modèle développé par Murphy et Lorenz [27] ainsi que leur propre modèle. Le banc d’essais
est composé d’un rotor guidé en rotation par deux paliers à cinq patins oscillants et entrainé
par un moteur électrique. Celui-ci est équipé de plusieurs disques entre les deux paliers et un
disque en porte à faux du coté NDE. Le disque monté en porte à faux peut être remplacé et
offre ainsi la possibilité de tester trois configurations de masse en porte à faux W1, W2 et W3,
représentant respectivement 12.4%, 8.4% et 7.3% de la masse totale du rotor. Le banc d’essais
est représenté sur la Figure 1.16.

Figure 1.16 – Banc d’essais développé par Panara et al.[41].

Le rotor est équipé de huit thermocouples de type K montés sur la circonférence du rotor à
quelques millimètres sous sa surface au niveau du palier NDE et les signaux sont transmis par
télémétrie du rotor au stator. Quatre capteurs de déplacement inductifs mesurent les déplace-
ments suivant X au niveau du palier DE, du palier NDE, au milieu du rotor et à l’extrémité
NDE.
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Dans la configuration avec la masse W3 (plus faible masse en porte à faux), les auteurs
réalisent un essai avec une montée en vitesse progressive suivant des paliers de 5 minutes à
8200, 9200, 10200, 12600, 13 600 tr/min. Comme le montre la Figure 1.17, à cette dernière
vitesse, l’amplitude (NDE) passe de 10 à 60 µm alors que la phase évolue continuellement.
Lors de l’arrêt, les amplitudes restent plus élevées que lors du démarrage, montrant ainsi le
caractère hystérétique et donc la présence d’un effet thermique. Les auteurs montrent égale-
ment la correlation entre l’amplitude synchrone et la différence de température relevé par les
thermocouples.

Figure 1.17 – Évolution des vibrations synchrones (NDE) [41].

Pour le même type d’essais avec la masse en porte à faux W2 (W2>W3), l’instabilité appa-
rait à 11 400 rpm. Enfin, l’essai avec la masse W1 supérieure à W2, montre des amplitudes
vibratoires importantes, mais sans apparition d’instabilité. Pour ces deux essais, la différence
de température sous la surface du rotor et l’amplitude synchrone montrent une bonne corré-
lation. Pour le cas W1, l’amplitude et la différence de température montrent une stabilisation,
confirmant le caractère stable de cette configuration. Les auteurs concluent finalement que le
seuil d’instabilité décroit avec l’augmentation de la masse en porte à faux. Ils montrent égale-
ment qu’ils est possible de dépasser la zone d’instabilité.

Cette analyse expérimentale de l’effet Morton montre clairement l’influence de la masse en
porte à faux. Cependant, il est difficile de s’en servir de base de comparaison car les auteurs
donnent très peu d’informations réelles sur les essais et le banc, et présentent des graphiques
adimensionnées pas toujours très clairs.

Tong et Palazzollo [42] présentent en 2018 un banc d’essais conçu dans l’optique de valider
leur modèle thermique transitoire de l’effet Morton. Le banc d’essais, détaillé sur la Figure 1.18,
a une architecture particulière puisqu’il est composé d’un rotor supporté par deux roulement
à billes à chaque extrémités et un palier à patins oscillants positionné dans son plan milieu. Au
niveau du palier à patins oscillants le rotor est usiné avec une excentricité de 32% par rapport
à l’axe de rotation des roulements. Ainsi, lors des essais, l’excentricité reproduit une orbite
synchrone dans le palier. Le rotor est instrumenté de 20 RTD (Resistance Temperature Detector :
détecteur de température à résistance) montés à 1 mm sous la surface sur la circonférence du
rotor et dans le plan médian du palier, ainsi que quatre capteurs de déplacements répartis sur
deux plans de chaque côté du palier.
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Figure 1.18 – Banc d’essais développé par Tong et Palazzolo [42]

Les conclusions principales des essais ont été que la différence de température du rotor aug-
mente presque linéairement avec l’augmentation de la vitesse de rotation, et que le déphasage
du point chaud par rapport au point haut dépend également de la vitesse de rotation étant
compris entre 20° à 1200 tr/min et 40° à 5500 tr/min. Cependant, il faut garder à l’esprit que
pour ce banc l’augmentation de vitesse ne change pas la taille de l’orbite.

Dernièrement, Hresko et al. [43] publient un premier effort de la mise en place d’un banc
d’essais pour étudier expérimentalement l’effet Morton. Le banc d’essais présenté sur la Figure
1.19 se compose d’un rotor long flexible, supporté par un roulement à billes du côté DE et
d’un palier à patins oscillants du côté NDE. Des disques de masse importante sont ajoutées
entre les deux paliers et en porte à faux du coté NDE. Le banc d’essais est instrumenté par
20 RTD positionnés dans le rotor. Pour le moment, le banc d’essais est toujours en phase de
qualification.

Figure 1.19 – Banc d’essais développé par Hresko et al. [43].
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1.4.4 Conclusion sur l’analyse bibliographique de l’effet Morton

L’effet Morton est resté pendant de nombreuses années peu étudié avec moins d’une cen-
taine de publications jusqu’à maintenant et ce depuis Morton en 1975 [12]. Il est encore aujour-
d’hui peu diagnostiqué dans l’industrie et la référence [44] en parle comme étant "a widely-
spread but undiagnosed disease", c’est à dire une maladie très répandue mais non diagnosti-
quée. Depuis quelques années, il gagne en visibilité comme en atteste trois articles sur l’état de
l’art parus récemment [36, 45, 46], et les dernières études numériques dédiées [32–34]. Cepen-
dant le nombre d’études expérimentales est encore faible.

1.5 contexte de cette étude

L’analyse expérimentale entreprise dans cette thèse appartient a un projet dont le but est
d’améliorer la compréhension et la modélisation de l’effet Morton. Ce projet est né du partena-
riat entre l’Institut Pprime et l’entreprise EDF R&D de Saclay.

EDF gère un important parc de machines tournantes composé d’équipements lourds tel que
les groupes turbo alternateurs et les motopompes primaires de centrales nucléaire ou encore
les turbines de barrages hydrauliques. Pour faciliter la gestion de ces machines et notamment la
prédiction de défaillances, le département de R&D d’EDF développe depuis plusieurs années
un outil interne dédié à l’étude dynamique des machines tournantes. Celui-ci, implémenté
dans le logiciel Code Aster, permet la prise en compte d’une multitude de phénomènes phy-
siques intervenant au niveau du rotor. Il prend également en compte l’influence des éléments
extérieurs sur le comportement de la ligne d’arbres, comme : les paliers hydrodynamiques, les
joints d’étanchéités, les aubes de turbines, les accouplements rigides, les supports de paliers,
etc.

L’effet Morton étant un phénomène thermique et vibratoire apparaissant dans les systèmes
rotors-paliers hydrodynamiques, il est naturel pour EDF de l’implémenter dans cet outil dédié
aux études des machines tournantes. Dans cette optique une thèse soutenue en début d’année
2019 [34] a été réalisée chez EDF. Le sujet de cette thèse était l’analyse théorique de l’effet
Morton dans les turbines à vapeur et était axé sur le développement d’un modèle numérique
complet.

Comme il a été décrit au cours de ce chapitre, l’effet Morton étant un phénomène com-
plexe à la fois multi-échelles et multi-physiques, il est nécessaire de procéder à une validation
expérimentale du modèle développé par [34]. Cette thèse se positionne donc comme étant la
continuité et le complément [34].





2
Couplage entre effets thermiques et

vibrations synchrones pour un palier
cylindrique

L
’objectif, de ce chapitre, est de présenter les résultats obtenus pour un palier cylindrique.
Dans un premier temps, nous détaillons le développement du banc d’essais, puis la géo-
métrie du palier ainsi que l’identification expérimentale de ses coefficients dynamiques

par l’ajout au banc d’un excitateur électromagnétique. Nous décrivons ensuite deux configura-
tions du banc d’essais : une première avec un rotor court et rigide et une seconde avec un rotor
long et flexible. Pour chaque configuration, nous présentons les résultats montrant le caractère
stable ou instable du système.
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2.1 présentation du banc d’essais

2.1.1 Développement du banc d’essais

Architecture et dimensionnement

Comme énoncé dans le chapitre précédent, l’objectif de cette étude est la quantification
expérimentale des mécanismes de déclenchement et d’amplification de l’effet Morton. Pour
ce faire, il est nécessaire de concevoir un banc d’essais ayant une configuration propice au
phénomène. Comme décrit dans l’étude bibliographique, les conditions favorables pour la mise
en évidence de l’effet Morton sont :

• Une orbite synchrone importante, centrée et circulaire dans le palier.

• Une masse importante en porte à faux.

• Un fonctionnement proche d’un mode propre de rotor.

• Un rotor sensible à l’échauffement thermique.

Cependant, nous avons vu dans les études expérimentales de Balbahadur [39] et Bradley
[40] notamment, que la configuration avec un rotor supporté par deux paliers et composé d’un
ou plusieurs disques n’a pas donné de résultats clairs sur l’effet Morton. La complexité du banc
comportant deux paliers ou la complexité des paliers en eux mêmes peuvent en être la raison.
De plus, le banc doit être conçu de façon à pouvoir réaliser la mesure de la température à
la surface du rotor et en réutilisant, si possible, des composants existants dans le laboratoire
(moteur et centrale hydraulique notamment).

Afin de concilier les critères favorisant l’apparition de l’effet Morton, les contraintes et le
retour d’expérience issu des publications citées dans le chapitre 1, nous avons opté pour une
configuration avec un rotor creux supporté par un roulement du côté moteur (DE) et par un
palier hydrodynamique de l’autre côté avec la possibilité d’ajouter des disques entre les paliers
ou en porte à faux.

Ce design, avec une raideur du roulement beaucoup plus grande que celle du palier et
une masse en porte à faux permet d’exciter en priorité le mode conique du rotor et favorise le
fonctionnement avec une orbite importante dans le palier. Par ailleurs, l’arbre creux permet de
concentrer à sa surface l’énergie dissipée dans le palier et favorise son échauffement. Enfin, il
permet d’acheminer les capteurs de températures jusqu’à la portée de palier.

Deux rotors ont été développés pour le banc d’essais. Un premier rotor, court et rigide, dont
le premier mode propre de flexion est en dehors de la plage de fonctionnement. Un second
rotor, long et flexible, dont le premier mode propre de flexion est dans la plage de fonctionne-
ment. Nous les appellerons respectivement, configuration 1 et configuration 2.

Le banc d’essais dans sa première configuration est présenté sur la Figure 2.1. Il est composé
du rotor (bleu) entrainé en rotation via un accouplement élastique (orange) par un moteur
électrique d’une puissance de 1.8 kW (vert clair) qui permet d’atteindre une vitesse maximale
de 12 000 tr/min. Le rotor est supporté par un roulement à billes (jaune) du côté DE et le palier
hydrodynamique testé (rouge) du côté NDE. Le palier est alimenté en huile ISO VG 32 par une
centrale hydraulique pilotable en pression jusqu’à 30 bar. L’étanchéité autour du palier est
assurée par deux joints à rainure hélicoïdale (blanc). De plus, des disques de masses diverses
allant d’une centaine de grammes à 10 kg peuvent être montés entre les paliers ou en porte à
faux. Par exemple, les disques montées en porte à faux sur la Figure 2.1 ont une masse de 0.7
kg.
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Figure 2.1 – Vue en coupe du banc d’essais en configuration 1 (rotor court et rigide).

Avant de détailler les caractéristiques du palier lisse et le comportement du banc d’essais
pour les deux configurations, nous allons développer quelques points de conception qui néces-
sitent une attention particulière.

Choix du roulement : Le critère principal de sélection du roulement est son angle de ro-
tulage pour qu’il permette des amplitudes importantes au niveau du palier. Pour le vérifier il
est nécessaire de calculer l’angle maximal d’orientation du rotor, qui, en considérant un arbre
rigide, dépend du jeu radial dans le palier et de la distance entre le palier et le roulement.
L’angle ainsi calculé est de 1.2’ (0.02°), quand les fabricants de roulement préconisent un angle
maximal de rotulage de 2’ (0.033°) pour un roulement à billes. Cela valide le choix d’un simple
roulement à billes du coté moteur pour guider le rotor (sans avoir à utiliser un roulement à
rotule, limité en vitesse.

Dimensionnement des étanchéités à rainure hélicoïdale : L’étanchéité entre le palier et le
rotor est réalisée par deux joints d’étanchéités à rainure hélicoïdale que l’on appelle également
"viscoseal". Ce type d’étanchéité repose sur l’effet de pompage réalisé par une rainure hélicoï-
dale qui permet de contrer la pression du fluide à étancher. Il est notamment employé sur des
compresseurs à air ou sur des pompes auxiliaires d’extrudeuse. Il a également la particularité
d’être utilisé en tant que pompe (principe de la vis sans fin d’Archimède), qui est d’ailleurs son
utilisation première avant d’avoir été utilisé en tant qu’étanchéité.

Le choix d’utiliser ce type d’étanchéité repose sur plusieurs critères :

• Absence de contact entre le rotor et le stator.

• Autonome (sans apport d’un autre fluide pour étancher).

• Dimensionnement aisé et relativement précis en régime laminaire.

Pour dimensionner les joints, une formulation a été développée au cours des années 1960 et
est encore très utilisée aujourd’hui du fait de sa simplicité [47, 48]. Elle repose sur l’introduc-
tion du coefficient d’étanchéité Sealing coefficient noté Λ qui permet de caractériser le joint (2.1).
Λ peut être exprimé uniquement en fonction des paramètres géométriques du joint à rainure
hélicoïdale par l’équation (2.2) en introduisant deux rapports géométriques : β et γ (2.3).

Λ=
πNDLµ

10c2∆p
(2.1)
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avec N la vitesse de rotation du rotor, D le diamètre du rotor, L la longueur utile du joint, µ
la viscosité dynamique du fluide, c le jeu radial et ∆P la différence de pression entre les deux
milieux.

Λ=
β3(1+ t2) + γt2(1−γ)(β3 − 1)2

γt(1−γ)(β3 − 1)(β − 1)
(2.2)

β =
h+ c
c

; γ =
b

a+ b
; t = tanα (2.3)

avec β le rapport entre c le jeu radial et h la profondeur de rainure, γ le rapport de rainure, a et
b les largeurs de tête et fond de rainure et α l’angle d’hélice. Tous ces paramètres géométriques
sont décrit sur la Figure 2.2.

Figure 2.2 – Paramètres du joint à rainure hélicoïdale [49].

A partir des équations (2.1) et (2.2) il est possible de déterminer la longueur minimale
garantissant l’étanchéité à partir des conditions de fonctionnement données en faisant varier
les paramètres géométriques α, β et γ .

Les conditions de fonctionnement pour lesquelles sont dimensionnées les étanchéités sont
détaillées dans le Tableau 2.1. Le jeu radial est assez important pour qu’il n’influence pas le
comportement dynamique du banc d’essais. La différence de pression est faible puisque les
joints sont placés en sortie du palier où la pression est quasi-nulle par rapport à la pression
atmosphérique.

Tableau 2.1 – Paramètres pour le dimensionnement du viscoseal.

Paramètres Valeurs Unités

Diamètre du rotor, D 45 mm

Vitesse de rotation, N 7000 tr/min

Viscosité dynamique, µ 0.02752 Pa.s

Masse volumique du fluide, ρ 860 kg.m-3

Jeu radial, c 500 µm

Différence de pression, ∆P 0.1 bar



2.1 présentation du banc d’essais 29

Avant de réaliser les calculs pour déterminer la longueur minimale d’étanchéité, il est né-
cessaire de vérifier si l’écoulement est bien laminaire. Le nombre de Reynolds relatif à la vitesse
de rotation calculé par l’équation (2.4) est inférieur à 1000, l’écoulement est donc laminaire.

Re =
πNDcρ

60µ
= 221 (2.4)

Il a été observé [48, 49] que quelle que soit la valeur de l’angle d’hélice, le coefficient d’étan-
chéité est minimal pour γ = 0.5. Cette valeur permet d’optimiser la longueur d’étanchéité et
de réduire le nombre de paramètres à la profondeur de rainure h et l’angle d’hélice α.

En faisant varier ces deux paramètres de 0.5 à 5 mm pour h et de 1 à 20˚pour α, cela donne
une longueur minimale de L = 10.07 mm, avec une profondeur de rainure de h de 1.3 mm et
un angle d’hélice α de 16°. Les deux flasques d’étanchéités ont été réalisées avec ces paramètres
(Figure 2.3).

Figure 2.3 – Vue en détail des joints d’étanchéités à rainure hélicoïdale ainsi que le palier lisse
instrumenté.

Caractérisation du fluide

Le lubrifiant utilisé dans le palier hydrodynamique est une huile minérale ISO VG 32 des-
tinée aux turbomachines. Afin d’en connaitre ses propriétés leur variation avec la tempérautre,
deux types de mesures ont été réalisées :

• Mesure de viscosité dynamique

• Mesure de densité

La mesure de viscosité dynamique a été faite à l’aide d’un rhéomètre de type Couette. La
mesure de la densité a été faite à l’aide d’un pycnomètre pour mesurer un volume d’huile bien
précis et d’une balance pour mesurer la masse de cet échantillon d’huile.

Afin de connaitre la variation de la viscosité et de la densité avec la température, les mesures
sont réalisées de 20°C à 80°C. A partir des mesures de viscosité dynamique et de densité, la
viscosité cinématique est ensuite calculée par la relation ν = µ/ρ.
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Les résultats sont présentés dans le Tableau 2.2. En traçant la densité en fonction de la
température, l’évolution est faible et linéaire ce qui est cohérent pour une huile. La viscosité
cinématique donnée par le fabricant est de 32 cSt ± 10% à 40°C. La viscosité cinématique
calculée est de 29.1 cSt à 40°C, donc dans la plage de tolérance.

Tableau 2.2 – Caractéristiques de l’huile ISO VG 32 utilisée.

Mesuré Calculé

Température Viscosité dynamique Densité Viscosité cinématique

[°C] [Pa.s] [kg.m-3] [cSt]

20 0.0708 875.2 80.9

30 0.0406 868.9 46.7

40 0.0251 862.6 29.1

45 0.0202 859.3 23.5

50 0.0166 856.2 19.3

55 0.0137 853.1 16.1

60 0.0115 849.7 13.6

65 0.0098 846.8 11.6

70 0.0084 843.5 10.0

75 0.0073 840.4 8.7

80 0.0064 837.2 7.6

Instrumentation

Le banc d’essais est instrumenté pour mesurer :

• La référence angulaire et la vitesse de rotation grâce à un capteur photoélectrique et un
marquage sur le rotor, appelé Keyphasor

• Les déplacements radiaux du rotor dans deux plans

• Les températures

• La pression d’alimentation

• Le débit d’alimentation

Keyphasor : Pour déterminer la vitesse de rotation et la référence angulaire à partir du
keyphasor il est nécessaire de passer par un post-traitement du signal mesuré par le capteur
photoélectrique. Celui-ci est détaillé sur la Figure 2.4. Le signal brut (Figure 2.4a.) est dans un
premier temps seuillé dans le but d’obtenir un signal rectangulaire périodique (Figure 2.4b.).
Une FFT (Fast Fourier Transform) est appliquée à ce signal. L’amplitude maximale de la FFT
du signal seuillé | fsignalseuille |i ainsi que son indice i sont extraits (Figure 2.4e.). Par ailleurs, à
partir du signal temporel seuillé, un signal mettant en évidence les fronts montants est créée
(Figure 2.4c.). En appliquant une FFT à ce signal la phase ϕ à l’indice i est extraite (Figure
2.4f.). La phase physique ϕcapteur existante entre le capteur photoélectrique et l’axe X du banc
est ajoutée à la phase ϕ (Figure 2.4d.). L’indice i permet aussi d’obtenir la vitesse de rotation et
de créer le signal synchrone du Keyphasor.

L’intérêt de passer par les fronts montants pour obtenir la phase synchrone du Keyphasor
est d’avoir comme référence sur le rotor le passage du marquage blanc au marquage noir qui est
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plus facile à détecter physiquement et permet de référencer angulairement les thermocouples
placés dans le rotor 1.

Figure 2.4 – Démarche de post-traitement du capteur photoélectrique

Mesure des déplacements : Les déplacements du rotor sont mesurés dans deux plans équi-
pés chacun de deux capteurs inductifs positionnés orthogonalement. Les capteurs montés du
côté DE du palier sont nommés deb (drive end back) et def (drive end front), et ceux montés du
côté NDE sont nommés ndeb et ndef . Comme les capteurs sont positionnés à ± 45˚par rapport à
la direction verticale, il est nécessaire d’effectuer un changement de repère (2.5) pour exprimer
les déplacements dans le repère x,y,z du banc présenté sur la Figure 2.1.

dex = deb cos(45◦) + def sin(45◦)

dey = −deb sin(45◦) + def cos(45◦)

ndex = ndeb cos(45◦) + ndef sin(45◦)

ndey = −ndeb sin(45◦) + ndef cos(45◦)

(2.5)

Dans la majorité des cas, la fréquence d’échantillonnage de la mesure des déplacements
est de 2048 Hz 2. Ensuite, la FFT est appliquée sur chaque seconde d’enregistrement, ce qui
permet d’obtenir les déplacements dans le domaine fréquentiel avec une résolution de 1 Hz.

La phase synchrone du keyphasor est ensuite soustraite des FFT des déplacements, ce qui
permet de référencer tous les capteurs sur une unique référence. De plus, l’indice i, extrait du
traitement du keyphasor permet d’identificer la composante synchrone des déplacements, qui
est l’information principalement recherchée dans cette étude.

1. Si le signal seuillé avait été choisi pour obtenir la phase, c’est le milieu du marquage blanc qui aurait servi de
référence, ce qui est difficile à détecter physiquement.

2. Le choix de la fréquence d’échantillonnage est fait dans le but de satisfaire à la fréquence de Nyquist (plus le
facteur dû au filtre anti-repliement) qui est de 2.56 fois la fréquence maximale que l’on souhaite mesurer [50].
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Mesure des températures : La mesure des températures s’effectue à une fréquence de 1 Hz,
à l’aide de thermocouples gainés de type T de 0.5 mm de diamètre d’une précision de 0.5˚C.
Trois types de mesures sont réalisés : la température de l’huile d’alimentation, la température
à la surface active du coussinet et la température à la surface active du rotor.

La température d’alimentation est mesurée par un seul thermocouple placé au niveau du
capteur de la pression d’alimentation. Le nombre de thermocouples pour mesurer la tempé-
rature à la surface du coussinet dépend du type de palier et sera détaillé au cas par cas. La
température sur le rotor est mesurée via cinq thermocouples également espacés circonféren-
tiellement (72˚) dans le plan médian du palier. Ceux-ci sont montés par l’intérieur du rotor et
affleurant à sa surface comme le montre la Figure 2.5a. Les thermocouples sont soudés à un
collecteur tournant qui permet la transmission du signal (Figure 2.5b.).

Pour tous les essais présentés dans cette thèse, toutes les températures mesurées ne seront
pas affichées telles qu’elles mais post-traitées pour obtenir les températures moyennes et les
différences de températures. Cependant, l’intégralité des mesures de températures est fourni
en Annexe D.

Figure 2.5 – Détail des thermocouples montés dans le rotor. a. Vue du maintien des thermocouples, b.
Vue du collecteur tournant.

2.1.2 Palier lisse cylindrique à rainure axiale

Le premier type de palier testé est un palier lisse cylindrique, avec une rainure d’alimenta-
tion axiale positionnée dans sa partie supérieure. Ce palier a la particularité d’être réalisé en
deux parties : une bague en acier revêtu d’une couche épaisse de bronze avec incrustation de
téflon et une seconde bague en acier (Figure 2.6). La bague revêtue est un composant standard
(Deva®). Elle est frettée dans la bague en acier et le tout est rectifié. Le palier a une largeur
L de 15 mm et donc L/D = 0.33. Le jeu radial théorique Cr est de 50 µm. Deux paliers lisses
cylindriques ont été usinés, un pour chaque rotor (court et long).

Après la mesure des diamètres des rotors et des diamètres des coussinets, le jeu radial réel
est de 52.5 µm pour la configuration 1 (rotor court), et de 48 µm pour la configuration 2 (rotor
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long). La mesure a également permis de confirmer la bonne cylindricité des portées des rotors
et des paliers avec des valeurs inférieures à 3 µm.

Le palier lisse cylindrique est instrumenté de 10 thermocouples répartis circonférentielle-
ment tous les 36° dans le plan médian du palier, comme le montre la Figure 2.6. Ceux-ci sont
montés à fleur de la surface active du palier via des trous et des rainures de passage.

Figure 2.6 – Détails du palier lisse cylindrique testé et répartition des thermocouples dans le coussinet.

2.1.3 Identification expérimentale des coefficients dynamiques du palier lisse

Modélisation linéaire du palier : Coefficients dynamiques

Dans l’étude des machines tournantes, il est nécessaire de déterminer le mieux possible
les actions s’exerçant sur la ligne d’arbres, et cela dans le but de prédire le comportement
vibratoire (modes propres, instabilités, transmissibilité au bâti...) ou de diagnostiquer des pro-
blèmes. Les actions qui s’exercent sur le rotor sont très diverses et ont de multiples origines
comme par exemple le balourd, la gravité, le contact rotor/stator, les aubes de turbines ou les
joints d’étanchéités [51].

Dans le cas des paliers hydrodynamiques, les efforts transmis au rotor peuvent être calculés
par les équations régissant la Lubrification Elasto-Hydrodynamique (EHL) à partir du champ
de pression créée par le film fluide. Cependant, ces équations font appel à des méthodes nu-
mériques complexes et dépendent du comportement du fluide (viscosité, vitesse), des solides
(déformations) et des mouvements du rotor (déplacement, vitesse, accélération). Les équations
d’efforts agissant sur le rotor sont donc non-linéaires.

Pour la simplifier, une des modélisation la plus utilisée pour exprimer les efforts est de
considérer de petites perturbations de déplacement du rotor autour d’une position d’équilibre.
Cela conduit à la notion de raideur et d’amortissement du film lubrifiant représenté sur la
Figure 2.7. Avec cette modélisation, les efforts du fluide sur le rotor s’expriment :
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FxFy
= −

Kxx Kxy

Kyx Kyy


XY

−
Cxx Cxy

Cyx Cyy


ẊẎ

 (2.6)

avec Fx,y les efforts du fluide sur le rotor, X,Y les déplacements et Ẋ, Ẏ les vitesses du rotor,
Kxx, Cxx, Kyy , Cyy respectivement les termes de raideurs et d’amortissements directs et Kxy ,
Cxy , Kyx, Cyx les termes de raideurs et d’amortissements croisés.

Pour résumer, afin de connaitre le comportement vibratoire du rotor supporté par un pa-
lier hydrodynamique il est nécessaire de déterminer les coefficients dynamiques de ce palier.
Ces coefficients peuvent être déterminés analytiquement (à l’aide du modèle de palier court),
numériquement ou expérimentalement. Dans ces travaux, nous allons présenter une démarche
expérimentale pour identifier les coefficients dynamiques que l’on va comparer avec un modèle
numérique existant.

Figure 2.7 – Modélisation dynamique du film lubrifiant d’un palier hydrodynamique.

L’identification 3 expérimentale des coefficients dynamiques est réalisée dans la majorité
des cas en calculant la Fonction de Réponse en Fréquence (FRF) du système rotor/palier. Elle
est définie dans le domaine fréquentiel et exprime la relation entre l’excitation du système
(entrée) et sa réponse (sortie) [52] 4.

Choix du type d’excitation et du type d’excitateur

Tiwari et al. [53] et Dimond et al. [54] ont fait deux états de l’art très complets de l’identifica-
tion des ceofficients dynamiques. Les principales méthodes et moyens utilisés sont repris dans
le Tableau 2.3. Chaque système d’excitation à la possibilité de générer un ou plusieurs types
d’excitations. Les systèmes les plus flexibles en termes de type d’excitations sont les excitateurs
avec ou sans contact, qui sont contrôlables par un générateur de signal.

Chaque système présente des avantages et des inconvénients. Par exemple, le marteau d’im-
pact a l’avantage d’exciter sur une large gamme de fréquences mais a l’inconvénient d’avoir une

3. Le terme identification exprime le fait que les paramètres sont obtenus à partir de la relation entrée/sortie
d’un système (excitation en entrée - mesure en sortie).

4. Par exemple, en entrée une excitation par un effort extérieur et en sortie la mesure de la vitesse. Par ailleurs,
en fonction du type d’entrée/sortie mesurée, les FRF ont des dénominations différentes, comme "mobilité" pour
la FRF exprimant la vitesse en fonction de l’effort, ou encore "masse apparente" exprimant l’effort en fonction de
l’accélération.
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grande dispersion. Beaucoup d’essais sont nécessaires pour obtenir des résultats de bonne qua-
lité. En comparant les avantages et inconvénients et au vu des contraintes imposées par le banc
d’essais, le choix s’est porté sur l’utilisation d’un excitateur sans contact.

Dans la catégorie des excitateurs sans contact, on peut distinguer deux types d’excitateurs :
le palier magnétique actif (AMB : Active Magnetic Bearing) et l’excitateur électromagnétique 5.
En réalité, les deux systèmes fonctionnent sur le même principe de l’électromagnétisme, la
différence étant que l’AMB est asservi alors que l’autre non. Le fonctionnement d’un EMA et
d’un AMB seront brièvement décrits avant de choisir le plus approprié à cette étude.

Tableau 2.3 – Comparaison du type et des moyens d’excitations

Type d’excitation

Système
d’excitation

Chargement
statique
incrémental

Sinusoïdal
Périodique
pseudo-
aléatoire

Transitoire Synchrone

Excitateur à
contact

Excitateur
sans contact

Marteau
d’impact

Système de
chargement
statique

Balourd

Fonctionnement d’un EMA

Un EMA fonctionne sur le principe d’un électroaimant composé d’une bobine enroulée
autour d’un cœur magnétique. Lorsque la bobine est alimentée par un courant électrique, cela
produit un champ magnétique. Si le cœur magnétique est composé de deux parties séparées
d’une distance connue (entrefer), un effort est généré entre les deux. Par conséquent, si l’une
des deux parties est mobile, elle va se déplacer sous l’effet de l’effort généré par le champ
magnétique. Dans le cas des machines tournantes, l’EMA est en fait composé de plusieurs
électroaimants (actionneurs), chaque électroaimant comprenant une partie fixe sur le stator et
une partie mobile sur le rotor. Ainsi, lorsque un courant est envoyé dans l’un des actionneurs,
le rotor est attiré par le stator.

Quant à l’AMB, en plus de l’EMA, une boucle de contrôle modifie l’intensité du courant
envoyé en fonction de la variation de l’entrefer, pour permettre au rotor de rester proche d’une
position d’équilibre préalablement définie. L’AMB est donc principalement utilisé comme élé-
ment de guidage en rotation, au même titre que les paliers hydrodynamiques et que les roule-
ments.

Pour cette étude, le rotor du banc d’essais étant déjà guidé par un roulement à billes et
un palier hydrodynamique, il n’est pas nécessaire d’utiliser un AMB. Nous allons donc nous

5. Dans cette étude, nous utiliserons également "EMA (ElectroMagnetic Actuator)", "excitateur" et "excitateur
magnétique" comme dénomination pour l’excitateur électromagnétique.
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concentrer sur l’EMA. Du point de vu mathématique, le fonctionnement de l’EMA est décrit
dans l’annexe A [55]. Cette annexe permet de comprendre comment l’effort est généré dans un
électroaimant à encoche en U.

Étude bibliographique

Dans la littérature seulement quelques études sont publiées sur l’utilisation d’un excitateur
sans contact pour l’identification des coefficients dynamiques des paliers hydrodynamiques.
Nous allons en aborder quelques unes. Knopf et Nordmann [56, 57] et Voigt [58] présentent
des bancs d’essais similaires mettant en oeuvre deux AMB et le composant testé. La différence
est que Knopf et Nordmann [56, 57] s’intéressent à l’identification d’un palier lisse fonction-
nant en régime turbulent alors que Voigt [58] à celle d’un joint d’étanchéité avec écoulement
multiphasique.

Dans ces deux études, les paliers magnétiques actifs sont utilisés pour exciter le rotor. L’ef-
fort d’excitation est calculé à partir des flux magnétiques mesurés par des capteurs à effet Hall
et les déplacements du rotor sont mesurés par des capteurs inductifs.

Une architecture similaire a été proposée par Bellabarba et al. [59] pour identifier les co-
efficients dynamique d’un palier à air. Cette fois-ci la mesure des efforts est réalisée par des
capteurs d’efforts placés entre le corps du palier testé et le bâti.

D’autres études ont été réalisées par Arumugam [60] et ensuite Reddy [61] pour identifier
les coefficients dynamiques de paliers lisses et de paliers à patins oscillants. Pour ces études, le
banc d’essais est composé d’un rotor flexible supporté d’un coté par un roulement et de l’autre
par le palier testé. Un excitateur magnétique est positionné au centre du rotor. L’effort est
mesuré par un capteur installé directement dans l’excitateur et les déplacements sont mesurés
à une proche distance du palier.

Dimensionnement de l’excitateur

La conception et le dimensionnement de l’excitateur magnétique ont été réalisés dans le
cadre d’un projet de fin d’études lors d’une collaboration avec l’INSA Lyon. Les contraintes
principales pour le dimensionnement de l’excitateur étaient les suivantes :

• Générer une force maximale par actionneur de 140 N

• Générer des déplacements jusqu’à 10-15% du jeu radial du palier

• Être le moins encombrant possible, particulièrement en largeur

• Avoir un jeu radial largement supérieur au jeu radial du palier (rapport de 10)

• Avoir une distance entre l’axe de l’excitateur et la table de 80 mm

L’effort maximal nécessaire a été estimé pour un déplacement de 5 à 10 µm du rotor dans le
palier. Comme cette valeur est approximative, un coefficient de sécurité de 2 a été ajouté. Ainsi,
l’effort permettant de générer ces amplitudes devrait être d’environ 70N.

Le projet a été mené à bien par Jeoffrey Habasque, étudiant de l’INSA Lyon, encadré par
Jarir Mahfoud [62]. Les paramètres de l’excitateur dimensionné sont détaillés sur la Figure 2.8
et repris dans le Tableau 2.4.

Comme le montre la Figure 2.8, l’excitateur est composé de quatre actionneurs nommés I1,
I2, I3 et I4. Chaque actionneur peut en théorie fournir 140 N d’effort maximal pour un entrefer
de 0.5 mm.
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Le Tableau 2.4 montre que la perméabilité relative du matériau ferromagnétique doit être
de 2560 pour obtenir les performances optimales. En pratique il est difficile d’avoir un matériau
avec une perméabilité si élevé (qui génère plus de pertes). Le matériau choisi pour réaliser
l’excitateur a donc une perméabilité moins importante, de 1660 à 1.5 T (Tesla) ce qui est plus
faible que celle voulue et qui dépend de l’induction magnétique.

D’après l’équation (A.14) donnée en annexe A, l’effort dépend principalement des para-
mètres géométriques, du courant, de l’entrefer et de la perméabilité relative du matériau qui
est le seul paramètre qui ne peut pas être maitrisé directement.

Figure 2.8 – Caractéristiques de l’excitateur magnétique avec une seule bobine représentée (orange)

L’effort a donc été caractérisé pour un actionneur seul de forme simple (forme droite). Pour
ce faire la base de l’actionneur a été montée sur un capteur d’effort à jauges de déformation,
surdimensionné pour éviter une déformation importante et donc une modification excessive
de l’entrefer [62]. L’équation (A.12) est réarrangée afin d’exprimer le coefficient de perméabilité
en fonction de l’effort et de l’intensité tel que :

µr =
ls+ lr√

µ0AN 2I2

Fatt
− 2s0

(2.7)

avec ls+ lr la longueur du circuit magnétique dans le matériau, A= wpe l’aire d’une encoche, I
l’intensité du courant électrique et Fatt l’effort d’attraction mesurée.

Les essais de caractérisation, effectués pour une plage d’intensité de 0 à 5 A, ont permis
d’obtenir une perméabilité relative de µr ≈ 1100 [62]. Connaissant maintenant la perméabilité
relative du matériau, l’effort maximal généré peut être recalculé et est d’environ 125 N par
actionneur, ce qui représente 90% de l’effort souhaité.
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Tableau 2.4 – Caractéristiques théoriques de l’excitateur magnétique.

Paramètres du circuit magnétique d’un actionneur Valeurs Unités

Induction magnétique de saturation et maximale, Bsat/Bmax 2.2/1.1 T

Intensité de courant maximale, imax 7 A

Impédance du circuit magnétique, L 3.1 mH

Tension d’alimentation (à 200 Hz), U 27.2 V

Perméabilité relative recommandé du matériau, µr 2560 -

Diamètre (classe) du fil de bobinage 1.28 (16 AWG) mm

Nombre de spire du bobinage, N 126 -

Effort maximal théorique, fmax 140 N

Paramètres géométriques Valeurs Unités

Entrefer, s0 0.5 mm

Largeur des encoches, du stator et du rotor, wp,s,r 11 mm

Longueur des encoches, Lp 31 mm

Rayon du stator, rs 76 mm

Épaisseur de l’excitateur, e 14.4 mm

Largeur du bobinage, wb 8 mm

Longueur du bobinage, Lb 20 mm

Angle d’inclinaison des encoches, α 22.5 deg

Effort généré par une ligne d’action

Pour l’application d’une excitation périodique ou pseudo-périodique du rotor il est néces-
saire de raisonner en termes de ligne d’action. Une ligne d’action est décrite comme étant l’asso-
ciation de deux actionneurs face à face, comme le montre la Figure 2.9. L’effort résulte donc de
la composition des efforts sur les deux actionneurs (2.8). Si les forces appliquées par les deux
branches sont égales et opposées l’effort total est nul.

fact = f 1 − f 2 = k∗

 I2(
ls+lr
µr

+ 2s0
)2 −

I2(
ls+lr
µr

+ 2s0
)2

cosα = 0 (2.8)

avec k∗ = µ0AN
2.

Figure 2.9 – Ligne d’action [55].
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En considérant une perturbation sur le courant : on ajoute une intensité sur la branche supé-
rieure et on soustrait cette intensité sur la branche inférieure (2.9). Cela entraine une variation
de la position de ∓δ, et l’effort sur la ligne d’action s’écrit d’après (2.10).

I = i0 ± i (2.9)

fact = k∗

 (i0 + i)
2(

ls+lr
µr

+ 2(s0 − δ)
)2 −

(i0 − i)2(
ls+lr
µr

+ 2(s0 + δ)
)2

cosα (2.10)

En se basant sur l’équation (A.15) on peut obtenir une forme simplifiée, telle que :

fact = k

[
(i0 + i)

2

(s0 − δ)2 −
(i0 − i)2

(s0 + δ)2

]
cosα (2.11)

avec k = 1
4µ0AN

2.

Linéarisation de l’effort

Les équations (2.10) et (2.11), montrent la dépendance forte et surtout non linéaire de l’ef-
fort généré à l’intensité et au déplacement du rotor. En considérant que le déplacement est
faible par rapport à l’entrefer δ � s0 et que la variation d’intensité est faible par rapport à
l’intensité de base i� i0, l’équation (2.11) peut être linéarisée :

fact =
4ki0
s20

cosαi+
4ki20
s30

cosαδ = kii − ksδ (2.12)

avec ki le facteur force-intensité et ks le facteur force-déplacement 6.

Cette linéarisation est couramment employée dans le cas des paliers magnétiques actifs où
la variation d’intensité autour d’une position d’équilibre est faible.

Effort généré pour la géométrie réelle

En théorie, nous avons vu que l’effort généré par une ligne d’action est calculable par les
équations (2.10) ou (2.11). En réalité, la géométrie de l’excitateur n’est pas parfaite, la direction
X et la direction Y doivent donc être dissociées en exprimant un entrefer suivant X et un
entrefer suivant Y notés respectivement S0x et S0y et représentés sur la Figure 2.10a. Ainsi, les
équations précédentes se déclinent suivant X et Y .

De plus, l’expression de l’entrefer est correcte à condition que le rotor soit parfaitement
centré. En pratique, celui-ci n’est jamais parfaitement centré dans l’excitateur. Il convient donc
d’exprimer le jeu g0 suivant X et Y , dépendant de l’excentricité du rotor dans le stator, comme
le montre la Figure 2.10b.

Cette expression du jeu dans l’excitateur, remplaçant l’entrefer, permet de réécrire les equa-
tions d’efforts générés sur les lignes d’actions suivant X et Y :

femax,y
= k∗

 (i0 + ix,y)
2(

ls+lr
µr

+ 2(g0x,y − δx,y)
)2 −

(i0 − ix,y)
2(

ls+lr
µr

+ 2(2s0x,y − g0x,y + δx,y)
)2

cosα (2.13)

6. On peut remarquer que ces facteurs sont des raideurs dépendantes de l’intensité et du déplacement.
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Figure 2.10 – Expression de l’entrefer et du jeu réel dans l’excitateur. a. Rotor centré. b. Rotor décentré.

Intégration de l’excitateur magnétique

L’excitateur magnétique a été conçu avec un encombrement axial minimal pour pouvoir
l’intégrer au banc d’essais. Cela permet de le positionner à l’extrémité NDE du rotor, à la place
du disque de 0.7 kg (Figure 2.11). De plus, un disque de 6.4 kg a été ajouté entre le palier et
le roulement afin d’augmenter la charge statique appliquée au palier lisse. Dans cette confi-
guration, la charge statique de 40 N dans le palier permet un fonctionnement stable pour des
vitesses de rotation allant jusqu’à 10000 tr/min.

Figure 2.11 – Vue en coupe du banc d’essais avec l’excitateur magnétique.

En termes d’instrumentation, les thermocouples dans le rotor et le collecteur tournant ont
été retirés, car il n’est pas utile de mesurer la température à la surface du rotor. Les trous
de passage des thermocouples sont dans ce cas bouchés. Deux capteurs inductifs mesurant
les déplacements du rotor ont été ajoutés sur le support de l’excitateur magnétique. Il sont
nommés db et df et le changement de repère pour exprimer les déplacements dans le plan
X,Y ,Z est le même que précédemment (2.5).
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L’excitateur étant intégré au banc d’essais, les efforts générés par celui-ci dans le repère
XEMA,YEMA,Z (Figure 2.10) doivent être exprimés dans le repère lié au banc d’essais X,Y ,Z
par le changement de repère suivant : fmagx = −femax

fmagy = −femay
(2.14)

Caractérisation de l’excitateur magnétique

Le problème principal lié à l’utilisation d’un excitateur magnétique pour identifier les co-
efficients dynamiques d’un palier est le fait que l’effort produit n’est pas directement mesuré 7.

L’effort généré par une ligne d’action est donné par l’équation (2.13), la valeur de pilotage
étant l’intensité de courant envoyé i0± ix,y . Cependant, l’intensité n’est pas directement pilotée,
puisqu’une tension est envoyée à un amplificateur de puissance, qui alimente en intensité un
à un les actionneurs. Il est donc délicat d’utiliser en l’état l’expression de l’effort pour identi-
fier les coefficients dynamiques. Une caractérisation dynamique de l’excitateur magnétique est
donc nécessaire. Celle-ci est détaillée en annexe B.

La caractérisation de l’excitateur a permis de valider l’utilisation de l’équation (2.13) et
de déterminer les entrefers et les jeux réels dans l’excitateur. Afin d’identifier les coefficients
dynamiques du palier à partir des efforts appliqués par l’excitateur et des mesures des dépla-
cements du rotor, il est nécessaire de décrire le modèle dynamique du rotor soumis aux actions
extérieures.

Modèle à 2 ddl pour identifier les coefficients dynamiques du palier

Les coefficients dynamiques sont identifiés à partir des équations du PFD du rotor. Si l’on
tient compte que la raideur du roulement est beaucoup plus importante que celle du palier, il
est possible de considérer que le rotor n’a que deux degrés de liberté, c’est à dire, les rotations
au centre du roulement.

Figure 2.12 – Description des paramètres du banc d’essais associé au modèle à 2ddl.

7. Des capteurs à effet Hall auraient permis cette mesure.
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Le modèle à deux degrés de liberté, correspondant aux paramètres de la Figure 2.12 s’écrit
en ajoutant les inconnues liées au palier et en considérant que les moments résistants (dans le
roulement et l’accouplement) sont nuls (du fait qu’ils sont faibles), les équations de moments
ramenées en O, après les avoirs exprimées dans le domaine fréquentiel, s’écrivent 8 : −ω2JOxψ̃ = −F̃magy lf − F̃py lp

−ω2JOy θ̃ = F̃magx lf + F̃px lp
(2.15)

Sous forme matricielle, le système d’équations précédent s’écrit :

−ω2

JOy 0

0 JOx


 θ̃−ψ̃

=

F̃magxF̃magy

 lf +
F̃pxF̃py

 lp (2.16)

Comme présenté au paragraphe §2.1.3 les efforts dans le palier sont exprimés par des coef-
ficients dynamiques :F̃pxF̃py

= −


Kxx Kxy

Kyx Kyy

+ jω
Cxx Cxy

Cyx Cyy



X̃pỸp

= −

Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy


X̃pỸp

 (2.17)

où Kx,y et Cx,y sont respectivement les termes de raideur et d’amortissement du palier et Z̃x,y
les termes de raideur dynamique 9. Les déplacements dans le centre du palier sont la moyenne
des déplacements dans les deux plans de mesures de chaque côté du palier :

X̃p =
X̃mDE+X̃mNDE

2

Ỹp =
ỸmDE+ỸmNDE

2

lp =
lmDE+lmNDE

2

(2.18)

En injectant l’expression des coefficients dynamiques (2.17) dans le système (2.16), on ob-
tient :

−ω2

JOy 0

0 JOx


 θ̃−ψ̃

=

F̃magxF̃magy

 lf −
Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy


X̃pỸp

 lp (2.19)

et en remplaçant les rotations par les déplacements mesurés (B.12), cela donne :

−ω2

JOy 0

0 JOx


X̃mỸm

 1
lm

=

F̃magxF̃magy

 lf −
Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy


X̃pỸp

 lp (2.20)

L’équation précédente est réarrangée :Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy


X̃pỸp

 lp =
F̃magxF̃magy

 lf +ω2

JOy 0

0 JOx


X̃mỸm

 1
lm

(2.21)

Ce système d’équations, valable pour un essai, contient quatre inconnues pour deux équa-
tions. Il est nécessaire de réaliser un deuxième essai avec une excitation linéaire indépendante
de la première. Cela permet d’obtenir deux systèmes de deux équations pour quatre inconnues :

8. Dans un souci de clarté, les termes en majuscule sont exprimés dans le domaine fréquentiel et un tilde est
ajouté pour exprimer les termes complexes.

9. Nommée couramment impédance mécanique par abus de langage.
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Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy


X̃(1)

p

Ỹ
(1)
p

 lp =
F̃

(1)
magx

F̃
(1)
magy

 lf +ω2

JOy 0

0 JOx


X̃(1)

m

Ỹ
(1)
m

 1
lm

(2.22)

Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy


X̃(2)

p

Ỹ
(2)
p

 lp =
F̃

(2)
magx

F̃
(2)
magy

 lf +ω2

JOy 0

0 JOx


X̃(2)

m

Ỹ
(2)
m

 1
lm

(2.23)

qui peuvent être regroupés sous forme matricielle :

Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy


X̃(1)

p X̃
(2)
p

Ỹ
12)
p Ỹ

(2)
p

 lp =
F̃(1)magx F̃

(2)
magx

F̃
(1)
magy F̃

(2)
magy

 lf +ω2

JOy 0

0 JOx


X̃(1)

m X̃
(2)
m

Ỹ
(1)
m Ỹ

(2)
m

 1
lm

(2.24)

La matrice de raideur dynamique est obtenue en inversant la matrice des déplacements
dans le palier :

Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy

=

F̃(1)magx F̃

(2)
magx

F̃
(1)
magy F̃

(2)
magy

 lflp +ω2

JOy 0

0 JOx


X̃(1)

m X̃
(2)
m

Ỹ
(1)
m Ỹ

(2)
m

 1
lmlp


X̃(1)

p X̃
(2)
p

Ỹ
12)
p Ỹ

(2)
p


−1

(2.25)

Pour obtenir deux excitations linéaires indépendantes, il est préférable d’exciter d’abord

suivant X (F̃(1)magx , 0, F̃(1)magy = 0) et ensuite suivant Y (F̃(1)magx = 0, F̃(1)magy , 0). Ainsi le système se
simplifie :

Z̃xx Z̃xy

Z̃yx Z̃yy

=

F̃(1)magx 0

0 F̃
(2)
magy

 lflp +ω2

JOy 0

0 JOx


X̃(1)

m X̃
(2)
m

Ỹ
(1)
m Ỹ

(2)
m

 1
lmlp


X̃(1)

p X̃
(2)
p

Ỹ
12)
p Ỹ

(2)
p


−1

(2.26)

La matrice de raideur du palier est obtenue à partir de la partie réelle de la matrice de
raideur dynamique et la matrice d’amortissement du palier est obtenue à partir de la partie
imaginaire et de la fréquence d’excitation, comme le montre l’équation (2.17).

Application du modèle à 2ddl

Des essais pour deux vitesses de rotation différentes ont été réalisés dans la configuration
du banc d’essais présentée précédemment sur la Figure 2.11, avec une charge statique de 40
N dans le palier. Chaque essai a été fait en faisant à la fois varier la fréquence d’excitation
de l’effort appliqué par l’excitateur et l’amplitude mesuré dans le palier. Les résultats obtenus
expérimentalement sont comparés avec une modélisation numérique du palier avec prise en
compte de la cavitation. Le modèle numérique employé n’est peut-être pas le plus réaliste,
principalement pour deux raisons : 1) le modèle de cavitation utilisé est un modèle simple ;
2) En théorie l’excitation est imposée via un déplacement suivant X ou Y , alors qu’en réalité,
l’excitation est imposée via l’effort de l’excitateur qui génère des déplacements suivant X et Y .
Le modèle pourrait donc être amélioré par la suite.

Les résultats expérimentaux sont accompagnés de barres d’erreurs, qui traduisent l’écart
type des valeurs identifiées à partir de 30 essais d’excitation suivant X et 30 essais d’excitation
suivant Y , ce qui donne une population de 900 résultats en comptant toutes les possibilités
d’accouplement des résultats suivant X et Y . Le choix des 30x30 essais, fournissant 900 résul-
tats, s’est fait en étudiant les histogrammes qui montrent une distribution gaussienne à partir
de ce nombre important d’échantillons.
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Résultats à 600 tr/min : La Figure 2.13 présente les coefficients dynamiques à 600 tr/min,
pour des fréquences d’excitation de 5, 15 et 35 Hz et pour différentes amplitudes d’excitation.
Les valeurs numériques et expérimentales pour tous les termes sont proches (même ordre de
grandeur). Cependant, les tendances ne sont pas toujours les mêmes : les raideurs numériques
augmentent avec l’augmentation de l’amplitude et de la fréquence d’excitation, tandis que les
raideurs mesurées restent plutôt constantes. Les tendances d’évolution des termes d’amortisse-
ments sont comparables entre numérique et expérimental.

Résultats à 3000 tr/min : La Figure 2.14 présente les coefficients dynamiques à 3000 tr/-
min pour des fréquences d’excitation de 10, 30 et 60 Hz et différentes amplitudes d’excitation.
Comme pour les essais à 600 tr/min, les valeurs numériques et expérimentales sont proches,
à l’exception des raideurs directes qui sont un peu éloignées 10 et notamment pour Kxx dont
les valeurs expérimentales sont supérieures aux valeurs numérique, alors que c’est l’inverse
pour Kyy . On peut remarquer également que les valeurs numériques sont moins dépendantes
de l’amplitude et de la fréquence d’excitation que pour les essais à 600 tr/min.

Conclusion sur les résultats : Les résultats pour les deux vitesses de rotations testées sont
dans l’ensemble concluants avec une bonne adéquation des valeurs numériques et expérimen-
tales. Ceci permet de valider l’utilisation du modèle numérique pour calculer les coefficients
dynamiques du palier dans d’autres configurations (charge statique, vitesse de rotation).

Toutefois, il y a un niveau d’incertitude important provenant de la conformité du modèle
numérique avec la réalité (principalement en raison de la méthode d’excitation), de la mesure
indirecte du courant et donc du calcul de l’effort, malgré la calibration réalisée en annexe B.
À l’avenir, il serait intéressant d’identifier les coefficients dynamiques pour d’autres vitesses
sur toute la plage de fonctionnement du banc d’essais. L’intégration à l’excitateur de capteurs
à effet Hall, dans le but de mesurer directement l’effort permettrait de réduire le niveau d’in-
certitude des résultats. Au niveau du modèle numérique, il serait également intéressant de
tester plusieurs modèles de cavitations et méthodes d’excitations (par l’effort plutôt que par le
déplacement).

10. Cela parait étonnant puisqu’en général les termes de raideurs directes sont les plus faciles à obtenir et avec
une meilleure précision.
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Figure 2.13 – Coefficients dynamiques du palier lisse à 600 tr/min.
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Figure 2.14 – Coefficients dynamiques du palier lisse à 3000 tr/min.
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2.2 configuration 1 : arbre court et rigide

Le banc d’essais en configuration 1 est présenté sur la Figure 2.1. Il est composé principale-
ment d’un rotor long de 430 mm et d’un disque en porte à faux de 0.7 kg. Les dimensions et
efforts dans les paliers sont donnés dans le Tableau 2.5 11.

Tableau 2.5 – Caractéristiques de la configuration 1.

Paramètres Valeurs Unités

Diamètre extérieur du rotor 45 mm

Diamètre intérieur du rotor 35 mm

Longueur du rotor 430 mm

Distance accouplement - roulement 90 mm

Distance roulement - palier 198.5 mm

Distance palier - disques 80 mm

Charge statique - roulement 4.5 N

Charge statique - palier 24.5 N

Raideur du roulement 3E+8 N/m

2.2.1 Analyse modale du système rotor-palier dans la configuration 1

L’analyse modale est réalisée numériquement à partir des caractéristiques du rotor (dimen-
sions, matériaux) et des coefficients dynamiques des supports (palier, roulement). A partir de
ces données, Zhang [34], a calculé les coefficients dynamiques du palier lisse, et a ensuite réa-
lisé l’analyse modale du rotor. Celle-ci permet d’obtenir le diagramme de Campbell (Figure
2.15a.) présentant les fréquences des modes propres et le diagramme de stabilité présentant
les facteurs d’amortissement des modes propres (Figure 2.15b.).

Figure 2.15 – a. Diagramme de Campbell. b. Diagramme de stabilité du rotor court monté sur palier
lisse.

Le diagramme de Campbell (Figure 2.15a.) montre que les premiers modes flexibles, rétro-
grade (BW) et direct (FW), sont entre 600 et 700 Hz, ce qui est bien au dessus de la plage de
fonctionnement (166 Hz). Dans cette configuration le rotor peut donc être considéré rigide.

11. Les distances sont mesurées entre les centres des composants.
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Toutefois, un mode de rotor rigide est présent et croise la composante synchrone (1X) entre
0 et 100 tr/min. Cela ne pose pas de problème puisqu’à cette vitesse le facteur d’amortissement
de ce mode rigide est proche de 0.7 (Figure 2.15b.), ce qui signifie qu’il sera très amorti. En re-
vanche, sur quasiment toute la plage de vitesses, le mode rigide reste proche de la composante
demi synchrone (0.5X), et le facteur d’amortissement devient négatif à partir de 3000 tr/min ce
qui indique la perte de stabilité du rotor. Le mode rigide peut donc poser des problèmes d’in-
stabilité du rotor. Cependant, il s’agit d’une analyse de stabilité linéaire. Dans le paragraphe
§2.2.3, les essais avec balourds importants montrent que la composante 0.5X apparait à faible
vitesse mais disparait ensuite en raison des vibrations synchrones de grandes amplitudes.

2.2.2 Équilibrage

Après fabrication, l’arbre court a été équilibré en classe G1 à 10 000 tr/min sur une ma-
chine dédiée. Cependant, l’ajout du collecteur tournant et des disques conduit à un balourd
important du rotor complet. Plusieurs séries d’essais à différentes vitesses de rotation ont per-
mis d’équilibrer le rotor directement sur le banc d’essais. Grâce à cela, le balourd résiduel est
estimé à 45 g.mm à 150° (≈G16) sur les disques en porte à faux.

2.2.3 Oil whirl

Les essais préliminaires ont montré la présence de vibrations sous synchrones proches de
la moitié de la vitesse de rotation (0.5X) à partir de 3000 tr/mim. En dynamique des rotors, ce
phénomène est bien connu sous le nom de oil whirl, une instabilité induite par le film fluide
du/des paliers hydrodynamiques supportant le rotor [63, 64], la cause principale étant le faible
chargement statique du ou des paliers. Le phénomène peut s’amplifier et devenir instable ce
qui peut ruiner le système.

Pour les essais suivants, un balourd de 60.6 g.mm à 180° a été ajouté sur les disques, ce
qui donne un balourd cumulé (avec le balourd résiduel) de 102 g.mm à 167°. La pression
d’alimentation a été fixée à 0.1 bar 12. Les essais ont consisté à des phases de montée lente en
vitesse de 600 à 7200 tr/min.

Le diagramme en cascade représenté sur la Figure 2.16, permet de distinguer clairement
les composantes synchrone (1X), double synchrone (2X) et demi synchrone (0.5X). La compo-
sante synchrone augmente avec l’augmentation de vitesse, ce qui est normal puisqu’elle est
la conséquence directe du balourd présent. La composante 2X est présente sur toute la plage
de vitesse. Celle-ci est en général associée à un mésalignement du palier. Cependant elle reste
faible même à vitesse élevée et elle peut être négligée pour cette étude.

La composante 0.5X n’apparait qu’à 3000 tr/min. Elle augmente ensuite et atteint un maxi-
mum vers 5000 tr/min (à cette vitesse la composante 0.5X a une amplitude égale à la compo-
sante 1X). Elle diminue ensuite progressivement pour disparaitre totalement vers 6500 tr/min.
La disparition de la composante 0.5X s’explique par un effet non-linéaire. L’instabilité linéaire,
prédite par le diagramme de Campbell se produit pour une faible amplitude synchrone dans
le palier ce qui n’engendre aucune modification des caractéristiques dynamiques de celui-ci.
L’ajout de balourd important crée une amplitude synchrone importante qui modifie les carac-
téristiques dynamiques du palier et qui change le comportement du système rotor-palier.

12. La pression d’alimentation n’est pas régulée. Elle est fixée avant l’essai lorsque le rotor est à l’arrêt, mais elle
peut légèrement évoluer au cours de l’essai.
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Figure 2.16 – Diagramme en cascade montrant les amplitudes vibratoires en configuration 1

L’effet Morton étudié dans cette thèse étant lié aux vibrations synchrones, il est préférable
d’éviter pour les essais la plage de vitesse affectée par la composante sous synchrone. Par la
suite, les essais ont donc été réalisés à des vitesses où les vibrations sous synchrones sont faibles,
voir absentes (vitesses inférieures à 4000 tr/min et supérieures à 6500 tr/min).

Comme vu au chapitre 1, la présence d’un échauffement thermique se traduit par une évo-
lution des vibrations synchrones à vitesse constante et un comportement hystérétique lors d’es-
sais de montée/descente en vitesse. Ces deux types d’essais seront donc présentés par la suite.

2.2.4 Campagne d’essais à 4000 tr/min

Une première campagne d’essais de 30 min à 4000 tr/min a été réalisée avec un balourd
ajouté de 60.6 g.mm à 180° (balourd total de 102 g.mm à 167°). La Figure 2.17 présente
les amplitudes et phases des vibrations synchrones en fonction du temps 13. Les amplitudes
synchrones (Figure 2.17a.) dans le plan NDE sont légèrement plus importantes que dans le
plan DE, ce qui est lié directement à l’architecture du banc d’essais. Toutes les amplitudes aug-
mentent au cours du temps mais restent tout de même faibles (inférieures à 10% du jeu radial).
Les phases synchrones (Figure 2.17b.) sont constantes durant tout l’essai.

Les températures moyennes du coussinet et du rotor présentées sur la Figure 2.18a. aug-
mentent légèrement au cours du temps, ce qui semble normal puisque la température évolue
lentement vers une valeur d’équilibre. Cette légère augmentation des températures moyennes
au cours du temps permet d’expliquer l’augmentation des amplitudes synchrones (Figure 2.17a.)
indiquant que les amplitudes ne se stabiliseront pas tant que l’équilibre thermique du banc ne
sera pas atteint.

Les différences de températures (∆TCoussinet = TmaxCoussinet − T
min
Coussinet et ∆TRotor = TmaxRotor −

TminRotor ) sont présentées sur la Figure 2.18b. Elles montrent une légère évolution avec une ten-
dance à la stabilisation. Le coussinet a une température homogène, signe que le rotor a une
faible excentricité, qui s’explique bien car le palier est très peu chargé. De plus, à cette vitesse

13. L’origine de l’axe temporel correspond au moment où la vitesse constante de 4000 tr/min est atteinte.
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de rotation, le cisaillement du film ne conduit pas à une dissipation d’énergie importante. En
revanche, le rotor à un ∆T non-négligeable compris entre 5 et 6°. Cela s’explique par le fait
que l’orbite synchrone du rotor dans le coussinet a une amplitude de l’ordre de 3 à 5 µm et est
plutôt circulaire. Ceci confirme l’observation de Koegh et Morton donnée au paragraphe §1.4.

Figure 2.17 – Vibrations synchrones pour un essai à 4000 tr/min.

Malgré la différence de température à la surface du rotor, les vibrations synchrones ne s’en
retrouvent pas influencées. A cette vitesse, il n’est donc pas possible de mettre en évidence
l’influence d’un quelconque effet thermique sur le comportement vibratoire. Cela s’explique
par la faible dissipation d’énergie dans le film à 4000 tr/min. Il est donc nécessaire de réaliser
des essais à une vitesse supérieure.

Figure 2.18 – a. Températures moyennes. b. Différences de températures pour un essai à 4000 tr/min.

2.2.5 Campagne d’essais à 7000 tr/min

De nombreux essais d’une durée de 30 minutes à 6h ont été réalisés à 7000 tr/min. Pour ces
essais le balourd ajouté est de 60.6 g.mm à 180° et la pression d’alimentation est fixé à 0.1 bar
(comme pour les essais à 4000 tr/min). La température de l’huile d’alimentation est différente
pour chaque essai et varie entre 18°C et 25°C. Cette variation est due au fait que la température
d’huile n’est pas régulée et dépend de la température ambiante.
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Les nombreux essais ont permis de garantir la répétabilité des mesures détaillée en annexe
C et seuls les résultats pour un des essais de 2h seront présentés. Lors de cet essai, les données
ont été enregistrées toutes les 30 secondes. C’est à dire, toutes les 30 secondes un enregistre-
ment d’une durée de 1 s des déplacements et du keyphasor est réalisé avec une fréquence
d’acquisition de 2048 Hz (§2.1.1) et une fréquence d’acquisition de 1 Hz pour les températures.
Comme pour les essais à 4000 tr/min, l’origine temporelle correspond au moment où la vitesse
de rotation de 7000 tr/min est atteinte et est maintenue constante.

Vibrations synchrones

La Figure 2.19 présente les amplitudes et les phases des vibrations synchrones mesurées
dans les plans DE et NDE. Les amplitudes (Figure 2.19a.) évoluent toutes de la même manière.
Elles augmentent beaucoup au début de l’essai en passant de 14 µm à une valeur comprise entre
26 et 30 µm dans le plan DE, et de 19 µm à une valeur entre 34 et 40 µm dans le plan NDE.
De plus, les amplitudes suivant l’axe Y sont plus grandes que celles suivant X. Il est également
remarquable que l’augmentation se produit principalement durant le premier quart de l’essai.

Les phases synchrones (Figure 2.19b.) présentent la même évolution rapide au début de
l’essai, avec une variation de phase de 20° suivant l’axe X pour les deux plans et une variation
de 15° suivant l’axe Y . À la différence des amplitudes, les phases sont complètement stabilisées.

Figure 2.19 – Vibrations synchrones pour la configuration 1 à 7000 tr/min.

La Figure 2.20 est obtenue en traçant les vibrations synchrones sur un diagramme polaire.
Les amplitudes augmentent et en même temps les phases évoluent dans le sens de rotation
du rotor. D’après les explications de l’effet Newkirk (§1.3), pour un régime sous-critique, la
rotation des vecteurs de vibrations synchrones dans le sens de rotation indique un comporte-
ment stable. Cela est bien vérifié avec la stabilisation des phases mais n’explique pas l’évolution
légère des amplitudes.

Températures

La Figure 2.21 montre l’évolution des températures moyennes et des différences de tempé-
rature sur le rotor et le coussinet. Les températures moyennes (2.21a.) ont un comportement
similaire aux amplitudes synchrones, avec une forte augmentation au début suivie par une
augmentation légère sur le reste de l’essai. La montée en température du système va lentement
évoluer vers un équilibre thermique. Ceci est corrélé avec l’augmentation continue des ampli-
tudes au cours du temps qui ne se stabiliseront que lorsque l’équilibre thermique sera atteint.
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Figure 2.20 – Diagramme polaire des vibrations synchrones pour la configuration 1 à 7000 tr/min.

Les différences de température (∆T ) présentées sur la Figure 2.21b., indiquent une évolu-
tion rapide au début de l’essai puis une stabilisation. La température du coussinet devient de
plus en plus homogène avec seulement 2.5°C de différence à la fin de l’essai. En revanche, la
différence de température du rotor passe de 6°C au début à 12.5°C à la fin de l’essai.

Figure 2.21 – a. Températures moyennes et b. Différences de températures pour la configuration 1 à
7000 tr/min. La mesure de température de chaque thermocouple est fournie en Annexe D.1.

Corrélation entre les réponses thermiques et vibratoires

Compte tenu de l’augmentation des amplitudes synchrones et de la différence de tempéra-
ture à la surface du rotor, il est intéressant de vérifier la corrélation entre les deux phénomènes.
Comme on l’a vu au paragraphe §1.4.3, plusieurs auteurs [12, 13, 40, 41] concluent à une rela-
tion linéaire entre les deux pour des amplitudes limitées.

La différence de température à la surface du rotor en fonction des amplitudes synchrones
est présentée sur la Figure 2.22. En approximant les résultats par une droite de régression, le
coefficient de détermination (R2) est supérieur à 0.9 et atteint même 0.99 pour les 1400 pre-
mières secondes de l’amplitude DEX. Cela prouve que les deux effets sont bien corrélés, c’est
à dire que l’augmentation des amplitudes synchrones est causée par la différence de tempéra-
ture à la surface du rotor. De plus, cette corrélation est linéaire, et cela pour une amplitude
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synchrone dans le palier de l’ordre de 60% du jeu radial (≈30 µm d’amplitudes pour un jeu
radial de 52 µm).

Figure 2.22 – Corrélation des amplitudes synchrones avec la différence de température à la surface du
rotor.

Déphasage entre le point haut et le point chaud

Comme expliqué dans le chapitre précédent, pour l’effet Morton le point chaud (PC) est en
retard par rapport au point haut (PH). D’après Tong et al. [46], la connaissance de la position
du PC par rapport au PH est primordiale pour la modélisation de l’effet Morton.

La différence de phase entre le PC et le PH est calculée pour l’essai à 7000 tr/min à partir
des mesures de température à la surface du rotor et des mesures des déplacements du rotor. Ce
calcul nécessite un nombre important d’opérations sur les mesures à chaque pas de temps. La
démarche sera présentée en deux parties distinctes : la détermination de la position du PC par
rapport au keyphasor et la détermination de la position du PH par rapport au keyphasor. Les
deux seront combinées pour obtenir la position du PC par rapport au PH.

Déphasage du point chaud par rapport au keyphasor : Ne mesurant que cinq températures
sur la circonférence, il est nécessaire d’utiliser une interpolation pour déterminer au mieux la
variation des températures et pour trouver la température maximale (le PC) et sa position par
rapport au keyphasor (la référence de phase dans le repère du rotor). Cela permet également
d’obtenir le point froid. Comme le montre la Figure 2.23a., une interpolation par spline cu-
bique a été utilisée sur vingt points de mesures. Pour ce faire, les cinq mesures de températures
ont été répétées sur 4 périodes afin d’assurer un meilleur lissage de la spline d’interpolation.

L’extraction de la valeur maximale et de sa position dans l’intervalle [0°, 360°] permet d’ob-
tenir le PC. Cette procédure est répétée à chaque pas de temps, ce qui permet de tracer l’évo-
lution temporelle de la position du PC par rapport au keyphasor (φP C/Key), représentée sur la
Figure 2.23b. Cela montre que la position du PC, passe de 320° au début de l’essai à 283°–284° à
la fin. Comme pour les résultats précédents (amplitudes synchrones, températures) l’évolution
est très rapide au début de l’essai.

Déphasage du point haut par rapport au keyphasor : Le PH est plus difficile à obtenir
que le PC puisqu’il dépend de l’orbite du rotor qui n’est ni centrée, ni circulaire. La procédure
suivante est appliquée à chaque pas de temps :
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Figure 2.23 – a. Profil de température à t = 430 s. b. Phase du point chaud dans le référentiel du rotor
pour la configuration 1 à 7000 tr/min.

1. Les contours et les centres du coussinet sont déterminés dans les plans DE et NDE en
déplaçant le rotor manuellement dans le palier jusqu’au contact.

2. La moyenne arithmétique sur les deux plans permet d’obtenir le contour et le centre du
coussinet Oc dans le plan médian du palier, représenté sur la Figure 2.24.

Figure 2.24 – Reconstruction d’une orbite typique. a. Pour θ = 0. b. Pour un θ = ωt quelconque.

3. La trajectoire du rotor (Or indique le centre du rotor) dans le plan médian du palier est
calculée à l’aide de la moyenne arithmétique des trajectoires dans les plans DE et NDE.

4. La valeur moyenne, l’amplitude et le déphasage des déplacements décrivant les orbites
sont alors identifiés :  Xr(θ) = H0X + |H1X |cos(θ+φH1X )

Yr(θ) = H0Y + |H1Y |cos(θ+φH1Y )
(2.27)

avec Xr et Yr les déplacements du centre du rotor décrivant l’orbite en fonction de l’angle
θ = ωt, où ω = Ω (la vitesse de précession est synchrone) ; H0X et H0Y définissent le
centre de l’orbite Oo ; |H1X |, |H1Y | et φH1X , φH1Y sont les amplitudes et les phases syn-
chrones. L’orbite du rotor à un instant donné est présenté sur la Figure 2.24 pour θ = 0

et pour θ = ωt. Le vecteur
−−−−−→
OoOr (θ) qui décrit la position du centre du rotor par rapport

au centre de l’orbite varie donc en fonction de θ
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5. La position du PH est déterminée à partir du vecteur
−−−−−→
OcOr qui exprime la position du

centre du rotor par rapport au centre du coussinet. L’angle θc référence sa position par
rapport à l’axe X.

6. La position du keyphasor par rapport à X est extraite à chaque instant. Elle est définie par
l’angle φkey/X .

7. L’angle φPH/Key = θc−φkey/X est calculé à partir de la position du PH et du keyphasor par
rapport à X. Cet angle varie donc en fonction de θ, c’est à dire de la position du centre
du rotor sur l’orbite. L’angle φPH/Key n’est donc pas constant et va plus ou moins varier
en fonction de la position et de la forme de l’orbite, comme présenté sur la Figure 2.25 à
un instant donné.

8. L’angle référençant le PH par rapport au keyphasor étant variable, sa moyenne (φPH/Key)
ainsi que son écart type sont calculés pour une orbite complète du rotor.

Figure 2.25 – Variation du point haut par rapport au keyphasor en fonction de la position sur l’orbite.

Cette procédure répétée à chaque instant de l’essai permet de déterminer la position du PH
par rapport au keyphasor, dans les plans DE et NDE et dans le plan milieu du palier. Connais-
sant la position du PC par rapport au keyphasor déterminée précédemment, le déphasage entre
le PC et le PH peut finalement être calculé :

φP C/PH = φP C/Key −φPH/Key (2.28)

L’évolution temporelle de la phase du PC par rapport au PH est présentée sur la Figure 2.26.
La phase entre le PC et le PH est exprimée comme un retard de phase dans le but de mettre
en évidence que le PC suit bien le PH. Le retard de phase du PC par rapport au PH, dans le
plan central, évolue de 46° à 26°. Comme pour les vibrations synchrones et les températures,
la majeure partie de l’évolution se produit au début de l’essai.

En comparaison, de Jongh et Morton [17] ont observés expérimentalement un retard de
phase de 15° à 4000 tr/min et de 20° à 10500 tr/min. Suh et Palazzolo [65] ont déterminé à
partir d’un modèle numérique appliqué au cas d’étude de de Jongh et Van Der Hoeven [18] un
retard de phase de 25° à 7500 tr/min et de 15° à 8500 tr/min. Ces valeurs sont donc du même
ordre de grandeur que celles présentées sur la Figure 2.26.

Par ailleurs, on peut voir que les valeurs citées précédemment ont une évolution contraire
car dans [17], le retard de phase augmente avec la vitesse, alors que dans [65] il diminue. L’ex-
plication semble être le fait que le retard de phase du PC par rapport au PH n’est pas influencé
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par la vitesse de rotation, mais plutôt par la proximité entre la vitesse de fonctionnement et un
mode propre du rotor.

Figure 2.26 – Évolution du point chaud (PC) par rapport au point haut (PH). a. Plan DE et NDE. b.
Plan milieu (moyenne arithmétique) avec écart type.

2.2.6 Essais de montée/descente en vitesse

Des essais de montée/descente en vitesse ont été réalisés pour confirmer la présence d’un
effet thermique et de son influence sur les vibrations synchrones. Les essais consistait à un
démarrage contrôlé de 50 s pour atteindre une vitesse de rotation de 7000 tr/min maintenue
constante durant 180 s puis à un arrêt contrôlé de 50 s. Le balourd pour ces essais est de 143
g.mm à 171°.

Les amplitudes et les phases des vibrations synchrones en fonction de la vitesse de rotation
sont représentées sur la Figure 2.27. Les amplitudes et les phases synchrones, ont clairement
un comportement hystétérique entre 5800 tr/min et 7000 tr/min 14.

Figure 2.27 – Vibrations synchrones en fonction de la vitesse de rotation. a. Amplitude synchrone. b.
Phase synchrone.

14. La zone de vitesses entre 3200 tr/min et 5800 tr/min (hachurée) est caractérisée par des vibrations sous
synchrones, donc aucune observation sur les vibrations synchrones ne peut être faite.
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Comme mentionné au chapitre 1, ce comportement est la signature typique d’un effet ther-
mique superposé au comportement vibratoire et ce en raison des échelles temporelles diffé-
rentes entre les phénomènes thermiques et dynamiques. Le comportement hystérétique s’ob-
serve aussi sur les différences de températures, à la surface du rotor et du coussinet, représen-
tées en fonction de la vitesse de rotation sur la Figure 2.28.

Figure 2.28 – Différences de température en fonction de la vitesse de rotation. a. Rotor. b. Coussinet.

2.2.7 Conclusion sur les résultats dans la configuration 1

Dans la configuration 1, les essais avec le rotor rigide supporté par un palier cylindrique ont
montré clairement l’influence du gradient thermique du rotor sur les vibrations synchrones. Le
comportement hystétérique des vibrations synchrones et la corrélation entre l’augmentation de
celles-ci et l’augmentation de la différence de température à la surface du rotor prouvent bien
ce couplage. À partir de la description faite au chapitre 1 (des vibrations synchrones décrivant
de légères spirales tournant dans le sens de la rotation du rotor et le retard de phase entre le PC
et le PH qui se stabilise), on peut conclure que l’effet Morton est stable dans cette configuration,
le système rotor-palier converge vers un équilibre de fonctionnement.

Comme présenté au chapitre 1, le déclenchement de l’effet Morton est lié à la déformation
thermique et au balourd mécanique. Pour un rotor rigide, le balourd mécanique va exciter les
modes cylindriques et coniques de palier. Pour un rotor flexible, en fonctionnent à une vitesse
proche d’un mode propre, le balourd mécanique va exciter principalement le mode de flexion
du rotor. Que ce soit pour un rotor rigide ou flexible, l’échauffement thermique non uniforme
du rotor dans le palier va générer la déformation du rotor. Pour le rotor rigide, les deux effets
vont avoir de l’influence seulement sur le palier. En revanche, pour le rotor flexible, la flexion
du rotor va être amplifiée par la déformation thermique, ce qui peut favoriser l’instabilité du
système rotor-palier.

Pour mettre en évidence expérimentalement le comportement instable de l’effet Morton un
rotor long et flexible a été réalisé et monté sur le banc d’essais. Cela correspond à la configura-
tion 2 qui est détaillée par la suite.
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2.3 configuration 2 : arbre long et flexible

Le banc d’essais en configuration 2 est présenté sur la Figure 2.29. La différence avec la
configuration précédente est que le rotor est composé d’un arbre long de 700 mm, d’un disque
en porte à faux de 10.4 kg (Disque D4) et d’un disque entre le roulement et le palier de 6.4
kg (Disque D2). Deux autres disques de masses et moments d’inertie faibles (D1 et D3) sont
montés de chaque coté du disque D2 et servent à l’équilibrage du rotor. Les dimensions du
rotor et les efforts dans les paliers pour cette configuration sont donnés dans le Tableau 2.5.

Figure 2.29 – Description du banc d’essais en configuration 2 (rotor long et flexible).

Par rapport à la configuration 1, deux capteurs de déplacements ont été ajoutés sur les
disques D2 et D4 suivant l’axe X. Les déplacements mesurés sur ces disques sont notés d2x
et d4x. Les autres mesures restent les mêmes, c’est à dire, les déplacements dans les plans DE
et NDE, les températures dans le rotor et dans le coussinet et la température, la pression et le
débit de l’alimentation en huile.

Tableau 2.6 – Caractéristiques de la configuration 2.

Paramètres Valeurs Unités

Longueur totale du rotor 790 mm

Distance roulement - palier 520 mm

Distance palier - disque 1 390 mm

Distance palier - disque 2 260 mm

Distance palier - disque 3 130 mm

Distance palier - disque 4 110 mm

Charge statique - roulement 25 N

Charge statique - palier 175 N

2.3.1 Analyse modale du système rotor-palier dans la configuration 2

Comme pour la configuration précédente, l’analyse modale à été réalisée par Zhang [34] à
partir de la modélisation du banc d’essais. Le diagramme de Campbell présenté sur la Figure
2.30a. montre deux modes flexibles à 6600 tr/min et 8500 tr/mim, le premier mode étant
rétrograde (BW), le second direct (FW). La fréquence du mode rigide est très faible et le mode
est très amorti à faible vitesse, mais il l’est de moins en moins avec l’augmentation de la vitesse
de rotation. Toutefois, le facteur d’amortissement reste positif, signe que le mode rigide ne sera
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pas instable, à la différence de la configuration 1. Les modes flexibles direct et rétrograde, sont
peu amortis sur toute la plage de vitesse.

Figure 2.30 – a. Diagramme de Campbell. b. Diagramme de stabilité du rotor long monté sur palier
lisse.

2.3.2 Équilibrage

L’équilibrage a été réalisé à 4000 tr/min sur quatre plans (les quatre disques) à partir de
la méthode des coefficients d’influences et suivant la procédure détaillée par Fiswelle et al.
[66]. Après équilibrage, les amplitudes synchrones à 4000 tr/min mesurées sur les plans DE et
NDE sont de 5 µm et 3 µm. Malgré le soin apporté à l’équilibrage, les amplitudes augmentent
rapidement au dessus de 4000 tr/min.

2.3.3 Runout

Le Runout désigne une erreur faite sur les vibrations mesurées, qui peut être mécanique
(mechanical runout) ou électrique (electrical runout). Le mechanical runout peut être dû à un
défaut de fibre neutre ou un défaut de forme du rotor. L’electrical runout peut être dû à un
champ magnétique résiduel ou un défaut d’hétérogénéité du matériau du rotor [6, 67].

Dans la configuration 2, les disques présentent un défaut de forme important qui va influen-
cer la réponse des capteurs (D2X et D4X) et notamment la composante synchrone. Il est donc
nécessaire de le prendre en compte. Pour ce faire, un essai à faible vitesse (600 tr/min) permet
d’obtenir le défaut mesuré pour chaque capteur 15. En réalisant une FFT sur le signal mesuré
à 600 tr/min, le défaut sur la composante synchrone est extrait. Pour tous les résultats sur
D2X et D4X qui suivent, le défaut synchrone est systématiquement soustrait de la composante
synchrone mesurée.

2.3.4 Campagne d’essais à 6660 tr/min

Les essais avec le rotor long ont tous été effectués à 6660 tr/min sans balourd ajouté (le
balourd résiduel reste indéterminé). Trois essais ont présenté un intérêt en montrant un com-
portement stable ou instable en fonction du temps de montée en vitesse. Ils sont détaillés par

15. L’essai se fait à faible vitesse afin de garantir l’absence de vibrations dues au balourd qui augmentent avec
la vitesse rotation. Cependant le choix de 600 tr/min est imposé par le moteur qui ne peut pas fonctionner à une
vitesse inférieure.
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la suite. Pour tous les essais, les données ont été enregistrées chaque seconde et la même procé-
dure de post-traitement que pour la configuration 1 est utilisée pour extraire les déplacements
synchrones.

Vérification du sens de l’orbite

La vitesse de rotation pour cette campagne d’essais étant proche du 1er mode propre de
flexion rétrograde du rotor (6600 tr/min) il est nécessaire de vérifier que celui-ci ne sera pas
excité. Le fait que le mode rétrograde soit excité se traduit principalement par une orbite ayant
une précession rétrograde, ce qui n’est pas souhaitable pour la recherche expérimentale de
l’effet Morton.

Pour observer les modes directs et rétrogrades une des méthodes consiste à tracer un Full
Spectrum basé sur les signaux de deux capteurs dans un plan. Cela a été appliqué à l’étude
des machines tournantes par Goldmann et al. [68]. Pour chaque figure les orbites elliptiques
sont décomposées en une composante directe et une composante rétrograde d’amplitudes dif-
férentes. L’amplitude dominante indique si le mode est direct ou rétrograde.

Disposant de deux plans de deux capteurs (plan DE et NDE), deux diagrammes Full Spec-
trum peuvent être tracés et sont présentés sur la Figure 2.31. Que ce soit sur le plan DE ou sur
le plan NDE, la composante synchrone (1X) directe est dominante. Cela signifie que l’orbite du
rotor est directe.

Figure 2.31 – Diagrammes Full Spectrum de l’essai 1 dans la configuration 2 a. Plan DE. b. Plan NDE.

Essai 1 : Comportement stable

L’essai 1 dans la configuration 2 du banc d’essais a été conduit avec une montée en vitesse
de 600 tr/min à 6660 tr/min en 180 s (3 min) puis une vitesse maintenue durant 1400s avant
ralentissement. La Figure 2.32 présente les amplitudes et les phases synchrones pour les six
capteurs (D2X, DEX, DEY, NDEX, NDEY, D4X) répartis sur les quatre plans de mesures (Fi-
gure 2.29). Lors des 400 premières secondes après établissement de la vitesse (entre t = 200
s et t = 600 s), les amplitudes synchrones (Figure 2.32a.) sur le plan DE montrent une aug-
mentation importante tandis que les amplitudes sur le plan NDE et sur D2X diminuent et
ensuite augmentent légèrement et que l’amplitude sur D4X diminue. Par la suite, toutes les
amplitudes semblent évoluer asymptotiquement vers une valeur constante. Comme pour les
amplitudes, les phases (Figure 2.32b.) présentent des variations importantes au début de l’essai
pour ensuite se stabiliser. Ce comportement est la signature d’un effet thermique agissant sur
les vibrations synchrones qui a été mis en évidence dans la configuration 1 avec le rotor court.
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Figure 2.32 – Vibrations synchrones pour l’essai 1 de la configuration 2 à 6660 tr/min.

La vibration synchrone tracée en fonction de la vitesse de rotation pour le plan NDE suivant
X est présentée sur la Figure 2.33. L’ amplitude et la phase montrent clairement une hystérésis
et confirment la présence d’un effet thermique.

Les vibrations synchrones sont tracées sur un diagramme polaire sur la Figure 2.34. Les
vibrations suivant X sur les quatre plans de mesures permettent de mieux expliquer l’augmen-
tation de certaines amplitudes lorsque d’autres diminuent. À la différence de la configuration
1, les vibrations synchrones évoluent dans le sens opposé à la vitesse de rotation du rotor, ce
qui d’après le paragraphe §1.3 indique un effet Morton instable.

Figure 2.33 – Vibrations synchrones en fonction de la vitesse de rotation pour l’essai 1 de la
configuration 2.

Les températures moyennes du rotor et du coussinet présentées sur la Figure 2.35a. montrent
également une stabilisation à partir de t ≈ 600 s. Cela montre que, aussi bien le coussinet que
le rotor mettent un certain temps à atteindre un équilibre thermique après la stabilisation en
vitesse. La figure 2.35b. présente les différences de température sur le rotor et le coussinet. La
différence de température du rotor augmente de 8°C à 14°C en même temps que les tempé-
ratures moyennes et les amplitudes des vibrations synchrones. Le ∆T du coussinet diminue
d’environ 2°C. Le saut visible à environ 550 s sur le ∆T du coussinet est lié à une variation su-
bite du thermocouple le plus froid dans le coussinet et semble être une incertitude de mesure.
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Figure 2.34 – Diagramme polaire des vibrations synchrones pour l’essai 1 de la configuration 2 à 6660
tr/min.

En comparaison avec les résultats du rotor court (configuration 1, Figure 2.21b.), dans les
deux configurations le ∆T du rotor augmente d’environ 6°C (dans la config. 1 il passe de 6°C
à 12°C, dans la config. 2 de 8°C à 14°C). Pour le coussinet, le ∆T des deux configurations
diminue d’environ 2°C. En revanche, le ∆T du coussinet est beaucoup moins important dans
la configuration 1. Cela s’explique par le chargement statique du palier. Dans la configuration
1, le palier est très faiblement chargé (40N), donc la température dans le coussinet est plutôt
uniforme, alors que dans la configuration 2, le palier est plus chargé (175N) donc le gradient
de température dans le coussinet est plus important.

Figure 2.35 – a. Températures moyennes et b. Différences de températures pour le test 1 de la
configuration 2 à 6660 tr/min. La mesure de température de chaque thermocouple est fournie en

Annexe D.2.

Essai 2 : Comportement instable

L’essai 2 (dans la configuration 2) est réalisé dans les mêmes conditions que l’essai précé-
dent à la différence que la montée en vitesse est plus rapide et ne dure que 80 s (contre 180
s précédemment). Lors de l’essai, la vitesse a dû être brusquement diminuée au bout de 23 s
(à t = 103 s) car les amplitudes synchrones augmentaient rapidement indiquant un risque de
contact.
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La Figure 2.36 présente les vibrations synchrones. Les amplitudes (Figure 2.36a.) augmentent
très rapidement dès que la vitesse est constante et en moins de 10 s, toutes les amplitudes ont
doublé. Les phases synchrones (Figure 2.36b.) évoluent légèrement : les phases du côté NDE
(NDEX, NDEY, D4X) varient dans le sens opposé à la vitesse de rotation alors que celles du côté
DE (DEX, DEY, D2X) varient dans le sens de la vitesse de rotation. Ceci est clairement visible
sur le digramme polaire des vibrations synchrones présenté sur la Figure 2.37.

Figure 2.36 – Vibrations synchrones pour l’essai 2 de la configuration 2 à 6660 tr/min.

Figure 2.37 – Diagramme polaire des vibrations synchrones pour l’essai 2 de la configuration 2 à 6660
tr/min.

La Figure 2.38 présente l’hystérésis de l’amplitude et de la phase synchrone sur le plan
NDE suivant X obtenues pour l’essai complet.
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Figure 2.38 – Vibration synchrone en fonction de la vitesse de rotation pour l’essai 2 de la
configuration 2.

La Figure 2.39a. montre les températures moyennes dans le rotor et le coussinet. Avant le
ralentissement rapide commencé à t = 103 s, la température moyenne du coussinet augmente
alors que celle du rotor varie légèrement. Ceci est différent de la configuration 1 (Figure 2.21a.)
et de l’essai 1 de la configuration 2 (Figure 2.35a.) où les températures moyennes du rotor et
du coussinet ont des évolutions semblables.

La Figure 2.39b. montre que les températures du rotor sont de plus en plus inhomogènes,
le ∆T du rotor passant de 6°C à 12°C alors que le ∆T du coussinet varie seulement de 14°C à
12°C.

Figure 2.39 – a. Températures moyennes. b. Différences de températures pour l’essai 2 de la
configuration 2 à 6660 tr/min. La mesure de température de chaque thermocouple est fournie en

Annexe D.3.

Essai 3 : Comportement instable avec contact

L’essai 3 a été réalisé avec le même temps de montée en vitesse que l’essai 2, c’est à dire,
la vitesse de 6660 tr/min est atteinte en 80 s. Toutefois, pour cet essai, la vitesse n’a pas été
diminuée lors de l’augmentation soudaine des amplitudes à t = 102...103 s, et un contact léger
est apparu durant au moins 1 s (t = 103...104 s). Pour éviter le grippage et la détérioration du
palier, la vitesse a été rapidement diminuée après la détection du contact.
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Les amplitudes et les phases synchrones tracées sur la Figure 2.40 montrent clairement une
variation brutale à partir de t = 102...103 s. À t = 104 s, les amplitudes sur le plan NDE at-
teignent des valeurs très importantes (>100 µm), deux fois plus grandes que le jeu radial dans
le palier (en raison de la flexion du rotor). Sur les disques, les amplitudes D2X et D4X aug-
mentent également beaucoup, tandis que les amplitudes sur la plan DE diminuent légèrement.
Ces variations importantes d’amplitudes du coté NDE et sur D2X et une faible variation sur le
plan DE sont la preuve que le rotor a subit une grande déformation ne pouvant résulter que
d’un échauffement thermique important au niveau du palier.

Figure 2.40 – Vibrations synchrones pour l’essai 3 de la configuration 2 à 6660 tr/min.

La Figure 2.41a. montre les températures moyennes du rotor et du coussinet. À t = 102 s,
les températures moyennes augmentent soudainement, pour atteindre un maximum entre t =
104...105 s. L’échauffement global du système est donc important suite à l’apparition d’une
nouvelle source de chaleur.

Figure 2.41 – a. Températures moyennes. b. Différences de températures pour l’essai 3 de la
configuration 2 à 6660 tr/min. La mesure de température de chaque thermocouple est fournie en

Annexe D.4.

Les différences de températures sur le rotor et le coussinet présentées sur la figure 2.41b.
confirment que l’échauffement soudain provient d’un contact du rotor avec le coussinet. Le
∆T du rotor montre une augmentation importante entre t = 103...104 s. Au même moment
le ∆T du coussinet chute brutalement, ce qui signifie que sa température s’homogénéise. En
d’autres termes, la température du PC sur le rotor augmente et la différence de température
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à la surface du coussinet diminue, mais globalement la température augmente. L’ensemble de
ces observations confirme l’apparition d’un contact entre le rotor et le palier entre t = 103 s et
t = 104 s. La vitesse a été diminuée à partir de t = 104 s.

La présence de l’effet thermique est confirmée par le comportement hystérétique des vibra-
tions synchrones présentées sur la Figure 2.42. En comparaison de l’essai 2, l’amplitude montre
une plus forte augmentation qui décroit rapidement avec la diminution de vitesse, puis reprend
une valeur proche de celle obtenue pour l’essai 2. La phase synchrone (Figure 2.42b.) diminue
avec l’augmentation de la vitesse et continue à diminuer à vitesse constante, comme pour l’es-
sai 2. Lors du contact, la phase évolue dans le sens opposé (positif), pour finalement retrouver
sa valeur d’origine lors de la descente en vitesse.

Figure 2.42 – Vibrations synchrones en fonction de la vitesse de rotation pour l’essai 3 de la
configuration 2.

Évolution du PC par rapport au PH

Pour les trois essais, les positions du PH et du PC ont été déterminées par la même procé-
dure que pour le rotor court (§2.2.5). Ainsi, la Figure 2.43 présente le retard de phase sur les
plans DE, NDE et le plan milieu du palier. Les barres d’erreurs représentent l’écart type lié à la
variation du PH par rapport au keyphasor pour le plan milieu. Pour les trois essais, le retard de
phase sur le plan DE reste stable et négatif (i.e. le PC est avant le PH) tout au long de chaque
essai, tandis que sur le plan NDE il évolue. En observant le plan milieu, il semblerait que son
évolution est plus influencée par le plan NDE.

Figure 2.43 – Retard de phase du PC par rapport au PH à 6660 tr/min. a. Essai 1 : stable. b. Essai 2 :
Instable. c. Essai 3 : Instable avec contact.

La Figure 2.43a. présente le retard de phase pour l’essai 1 (stable). Elle montre une évolu-
tion rapide, puis une stabilisation, comme pour les vibrations synchrones et les températures
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de l’essai 1. Le retard de phase est de 20° au début de l’essai et se stabilise entre 10° et 15°.
Les essais 2 et 3 (Figures 2.43b. et 2.43c.) montrent un retard de phase d’environ 10°, se rappro-
chant de 0°. Lors de l’essai 2, la vitesse est réduite à partir de t = 103 s, et le PC s’éloigne du PH.
Pour l’essai 3, l’angle entre le PC et le PH est de 0° (le PC coïncide avec le PH) lorsque le contact
apparait. Le fait que les deux points coïncident se traduit par le fait que l’effet Morton a ten-
dance à se transformer en effet Newkirk (l’échauffement est créée par le contact rotor-stator).

Par ailleurs, l’écart type sur les essais 2 et 3 diminue au fur et à mesure que le retard de
phase s’approche de 0°. Cela s’explique par le fait que l’orbite du rotor devient de plus en plus
centrée et circulaire, puisqu’à l’approche du contact, elle décrit le contour du coussinet.

2.3.5 Conclusion sur les résultats dans la configuration 2

Dans la configuration 2, c’est à dire avec un rotor long et flexible supporté par un palier cy-
lindrique, tous les résultats ont montré une hystérésis sur les vibrations synchrones, signature
d’un effet thermique. Cependant, deux comportements différents ont été observés en fonction
du temps de démarrage. Pour l’essai 1, avec un démarrage lent, les vibrations synchrones dans
chaque plan décrivent des spirales dans le sens opposé à la rotation du rotor, ce qui est carac-
téristique d’instabilité. Cependant, les vibrations synchrones se stabilisent. Le stabilisation du
système est également montrée en observant le retard de phase du PC par rapport au PH. Pour
les essais 2 et 3, avec un démarrage rapide, les vibrations synchrones sur les plans du côté NDE
présentent des spirales dans le sens opposé à la rotation du rotor alors qu’elles sont dans le
sens de la rotation du rotor pour le plan DE et D2X. Après quelques secondes, les vibrations
synchrones divergent. Pour l’essai 2 la vitesse est diminuée progressivement alors que pour
l’essai 3, le contact entre le rotor et le coussinet se produit avant le ralentissement. L’apparition
du contact est confirmée en observant le retard de phase du PC par rapport au PH qui devient
nul (ce qui signifie que le PC coïncide avec le PH) et par l’échauffement brutal du coussinet
accompagné par son homogénéisation en température.

Les essais dans cette configuration montrent clairement que le caractère instable de l’effet
Morton n’est pas seulement lié au balourd mécanique initial, à la différence de température
sur le rotor ou à la proximité du mode de flexion, mais qu’il dépend également du temps de
démarrage.

Plusieurs études numériques et expérimentales, notamment celles de Fillon et ses collabo-
rateurs [69–73], ont montré des résultats similaires pour des paliers cylindriques et à patins
oscillants. Le contact rotor-palier (conduisant au grippage) peut survenir en fonction du temps
de démarrage en raison de la réduction (perte) du jeu radial (serrage du palier). Cependant,
aucune informations expérimentales sur les températures du rotor ne sont données et numé-
riquement, le rotor est considéré avec une température uniforme. Ceci diffère des résultats
présentés ici, où une différence importante de température à la surface du rotor est observée.





3
Rotor flexible et palier à patins

oscillants à pivots flexibles

C
e chapitre présente les résultats expérimentaux obtenus pour un palier à patins oscil-
lants à pivots flexibles. Tout d’abord, nous nous intéressons au développement du palier
à patins oscillants à pivots flexibles, avec une revue de la littérature, puis sa concep-

tion et son dimensionnement et enfin sa caractérisation expérimentale. Dans un second temps,
nous présentons les résultats obtenus sur le banc d’essais dans la configuration du rotor flexible
supporté par le palier à patins oscillants à pivots flexibles.
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3.1 palier à patins oscillants à pivots flexibles

Le palier à patins oscillants à pivots flexibles 1, est un type de palier à patins oscillants
de conception particulière. Comme son nom l’indique, à la différence du palier à patins oscil-
lants classique, le pivot est composé d’une poutre flexible reliant le corps du palier au patin,
tel qu’indiqué sur la Figure 3.1. Pour bien comprendre l’intérêt d’une telle conception, nous
allons décrire brièvement les avantages et inconvénients des principaux types de palier hydro-
dynamiques en se basant sur [74–78].

Figure 3.1 – Détails du palier à patins oscillants à pivots flexibles [76].

Les premiers types de paliers sont ceux à géométrie fixe, dont certains sont présentés sur la
Figure 3.2. Le plus simple est le palier lisse ou cylindrique (Figure 3.2a.). Il a l’avantage d’être
de réalisation simple, mais il est sujet à des problèmes d’instabilités sous synchrones à faible
chargement statique. Une alternative est le palier elliptique ou palier citron (Figure 3.2b.) qui
est facilement réalisable en introduisant des cales entre les deux demi coquilles du palier lors
de l’usinage. Le retrait des cales permet d’obtenir une précharge verticale avec deux arcs de
cercle. Cette géométrie permet de réduire les instabilités sous-synchrones mais ne peut pas les
éliminer. Le palier à lobes (Figure 3.2c.) offre de meilleures performances tout en limitant les
phénomènes d’instabilité, avec un coût supérieur aux précédents mais toutefois modéré.

Figure 3.2 – Différentes conceptions de paliers hydrodynamiques à géométrie fixe [76]. a. Palier lisse
cylindrique. b. Palier citron ou elliptique. c. Palier à lobes.

1. Appelé également : palier à patins oscillants usinés dans la masse ou encore Flexure Pivot®Tilting Pad Journal
Bearing (FPTPJB).
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Les paliers à géométrie fixe sont performants quand la charge statique est fixe et importante.
Cependant, si la charge statique ou la vitesse de rotation évoluent, ils ne fonctionnent plus dans
des conditions optimales. Les paliers à patins oscillants ont été développés pour des charges
variables et/ou des grandes vitesses de rotation. Leur géométrie est présentée sur la Figure 3.3.
Ils sont composés de plusieurs patins (3 à 5 en général), identiques ou non, articulés autour
de pivots, laissant ainsi la liberté aux patins d’adapter leur position en fonction de la charge et
indépendamment les uns des autres. Classiquement, la liaison pivot est réalisée par un contact
conforme ou non entre le patin et le corps du palier, comme par exemple un contact plan-
cylindre (Rocker pivot), plan-sphère (Spherical point pivot) ou sphère-sphère (Spherical surface
pivot). Ces trois conceptions communes sont présentées sur la Figure 3.3.

Figure 3.3 – Différentes conceptions de paliers hydrodynamiques à patins oscillants [75]. a. Rocker
pivot. b. Spherical point pivot. c. Spherical surface pivot.

Le principal avantage de ce type de paliers est qu’ils apportent une grande stabilité au
système rotor-palier en supprimant les instabilités sous-synchrones. Les inconvénients sont :
un coût de fabrication élevé, les problèmes posés par l’augmentation des défauts de fabrication
dûs à l’addition des tolérances de chaque pièce et enfin l’usure entre le pivot et le corps du
palier.

Le palier à patins oscillants à pivots flexibles apparait donc naturellement comme étant
une meilleure solution en limitant les tolérances d’usinage (en éliminant celles d’assemblage)
et en supprimant l’usure entre le pivot et le corps du palier. Une étude bibliographique est
présentée avant d’aborder la conception et le dimensionnement de celui-ci.

3.1.1 Étude bibliographique

Il apparaitrait que le professeur André Tenot de l’ENSAM de Châlons-sur-Marne a testé les
premiers paliers et butées à patins oscillants dont le pivot est une poutre élastique. Il a présenté
les bancs d’essais de son laboratoire ainsi que ses résultats en 1937 lors de la conférence Gene-
ral Discussion on Lubrication and Lubricants [79], puis les publia dans la revue Mécanique en
1940 [80]. Ces principaux résultats sont reproduits sur la Figure 3.4 présentant le coefficient
de frottement en fonction du facteur de similitude 2 pour différentes pressions spécifiques,
pour un chargement sur patin (LOP : Load On Pad) et pour un chargement entre patins (LBP :
Load Between Pad). Le coefficient de frottement diminue pour une augmentation de la pression
spécifique. L’auteur conclu que cette diminution est directement liée au caractère flexible des
pivots. La déformation du pivot permet au patin de s’adapter à la pression spécifique.

2. Le facteur de similitude est défini par : µNp avec µ le coefficient de viscosité du fluide [kg.s.m-2], N la vitesse
de rotation [tours/s] et p la pression moyenne [kg.m-2].
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Figure 3.4 – Résultats de Tenot [80] montrant l’évolution du coefficient de frottement en fonction du
facteur de similitude. a.Chargement sur patin (LOP) b. Chargement entre patins (LBP).

Le palier ayant mené à ces résultats n’est pas présenté dans les articles de Tenot. Cependant,
quelques caractéristiques sont fournies : le palier est réalisé en fonte avec un diamètre de 200
mm et une longueur de 60 mm (L/D=0.3), il comporte 6 patins de 45° d’envergure avec un
pivot placé à 30° de l’entrée du patin (offset de 0.67) et un serrage relatif de 0.2 3 et fonctionne
avec une huile Talia M.V. ayant une viscosité dynamique de 0.1546 Pa.s à 20°C et 0.029 Pa.s à
50°C.

Michell, en 1950, dans l’ouvrage "Lubrication : Its principles and practice" [81], présente
un croquis d’un palier pouvant ressembler à celui testé par Tenot. Celui-ci est présenté sur
la Figure 3.5. On peut remarquer qu’en plus d’avoir dix patins, les liaisons pivots entre les
patins et le corps du palier semblent épaisses et courtes, donc plutôt rigides. Par ailleurs, des
épaulements sur la circonférence extérieure laissent penser à une certaine flexibilité du corps
du palier au niveau des pivots.

Le palier testé par Tenot dans les années 1930 ne fait état d’aucun brevet. Cependant, la
société Neyrpic qui a fabriqué les butées testées par Tenot, a publié un brevet en 1952, intitulé
Perfectionnement aux pivoteries de machines tournantes [82], détaillant plusieurs croquis de butée
à patins oscillants à pivots flexibles.

Figure 3.5 – Croquis de Michell du palier à patins oscillants étudié par Tenot [81].

3. Le serrage relatif exprimé à l’époque par Tenot semble être ce que l’on appelle aujourd’hui précharge relative.
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Etsion présente en 1977 [83] un concept de butée à gaz à patins oscillants à pivots flexibles
qui n’est pas cette fois-ci monobloc mais avec des patins et des pivots rapportés au corps de la
butée. Il en décrit la procédure de dimensionnement et l’influence de paramètres (notamment
la raideur du pivot) sur les performances de la butée. Puis avec Green en 1981 [84] ils étudient
la stabilité de la butée qu’ils comparent avec des expérimentations conduites à la NASA par
Nemeth en 1979 [85]. Etsion et Green trouvent théoriquement et expérimentalement que la
butée est instable pour les conditions de fonctionnement prévues, mais est stable pour une
vitesse inférieure. Ils en concluent à un manque d’amortissement. Par ailleurs, Etsion dépose
un brevet pour cette butée en 1978 [86], dans lequel le concept est appliqué à un palier (Figure
3.6). Cependant, aucune autre étude n’est publiée par les auteurs sur le sujet peut être en raison
de l’essor des paliers à feuilles dans des applications à gaz dans les années 1970.

Figure 3.6 – Concept du palier à patins oscillants développé par Etsion [86]

Les paliers à patins oscillants à pivots flexibles reviennent au gout du jour au début des an-
nées 1990 avec l’étude de Armentrout et Paquette présentée au STLE en 1992 et publié en 1993
[87]. Les auteurs étudient les deux géométries de paliers à patins oscillants à pivots flexibles
présentés sur les Figures 3.7a. et 3.7b. qui sont réalisés par électro-érosion. Ils déterminent
principalement l’influence de la raideur en rotation du pivot sur le comportement dynamique
et la stabilité du palier ainsi que la tenue en fatigue du pivot. Dans le même temps, de Choud-
hury et al. [88] étudient le remplacement du palier à patins oscillants classiques par des paliers
à patins oscillants à pivots flexibles (Figure 3.7c.) sur un compresseur centrifuge. En comparant
les performances des deux types de paliers, ils arrivent à la conclusion que les paliers à patins
oscillants à pivots flexibles permettent une réduction des pertes de puissance tout en garan-
tissant un comportement stable. Chen et al. [89] arrivent à des conclusions similaires suite à
l’intégration de paliers à pivots flexibles sur un compresseur à engrenages intégrés. Zeidan et
Paquette [76] présentent un tutoriel au 23rd Turbomachinery Symposium en 1994 sur les paliers
pour des applications à haute vitesse et haute performance, dans lequel ils confirment l’avan-
tage du palier à patins oscillants à pivots flexibles par rapport au palier à patins oscillants
classique : le palier à patins oscillants à pivots flexibles permet la suppression des tolérances
d’assemblages et de l’usure du contact pivot-corps de palier, pour une stabilité du système
rotor-palier aussi bonne que le palier classique à conditions de dimensionner correctement le
pivot.

Les paliers présentés lors de ces différentes études ont fait l’objet de brevets déposés par
l’entreprise KMC Inc. Les brevets s’étendent de 1985 aux années 2000 et présentent des cen-
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Figure 3.7 – Différents paliers à patins oscillants à pivots flexibles. a. Palier à cinq patins [87]. b. Palier
à trois patins et trois patins de centrage [87]. c. Palier à quatre patins [88].

taines d’idées et croquis de paliers ou butées avec pivots flexibles réalisables ou non, ainsi que
des méthodes de dimensionnement [90, 91]. KMC Inc. a été racheté par Bearings Plus et fait au-
jourd’hui parti de Waukesha Bearings qui commercialise des paliers à patins oscillants à pivots
flexibles sous la désignation Flexure Pivot®Tilting Pad Bearing.

Dès 1996, l’équipe du Turbomachinery Laboratory de l’Université de Texas A&M commence
à s’intéresser aux paliers à patins oscillants à pivots flexibles. San Andrés publie une première
étude numérique sur l’utilisation d’un palier hydrostatique à patins oscillants à pivots flexibles
pour une application cryogènique [92]. Au cours des années suivantes, San Andés et ses colabo-
rateurs étudient expérimentalement les caractéristiques statiques (excentricité et températures
en fonction du chargement et de la vitesse de rotation) des paliers à patins oscillants à pivots
flexibles alimentés en huile, pour un chargement LBP [93] et LOP [94]. Childs et ses collabo-
rateurs étudient expérimentalement les coefficients dynamiques pour de hautes vitesses avec
chargement LOP [95] et LBP [96] et ensuite pour des chargements importants [97].

L’équipe se tourne ensuite vers les paliers à patins oscillants à pivots flexibles fonctionnant
aux gaz (principalement à l’air) pour des applications dans des turbomachines à grandes vi-
tesses dans le but de remplacer les paliers fonctionnant à l’huile. Le principal désavantage des
paliers à gaz est le faible amortissement. Pour remédier à cela, deux idées émergent : l’utilisa-
tion d’un gaz sous pression (palier hybride) et de rendre compliante la structure du palier. San
Andrés s’intéresse à l’étude des paliers hybrides et Kim à l’étude des paliers aérodynamique
compliants.

San Andrés [98], Zhu et San Andrés [99] et San André et Ryu [100] montrent que le palier
à patins oscillants à pivots flexibles avec injection d’air a une raideur directe plus importante,
reste stable sur toute la plage de fonctionnement et est capable de mieux supporter des charges
dynamiques. Ils concluent que malgré un coût plus important que les paliers simples, le palier
hybride à patins oscillants à pivots flexibles offre une meilleure stabilité à hautes vitesses et
peut donc être utilisé sur des petites turbomachines.

Kim et Sim [101–103] puis Kim et Rimpel [104, 105] étudient un palier à patins oscillants à
pivots flexibles d’un nouveau genre présenté sur la Figure 3.8. Les pivots sont composés d’une
poutre permettant la rotation du patin et sont fixés sur une seconde poutre élastique appor-
tant une compliance radiale. Cette dernière permet de s’adapter à l’augmentation du diamètre
du rotor due à l’effort centrifuge et à l’échauffement thermique pour un fonctionnement à très
haute vitesse. Dans les paliers classiques, l’augmentation du diamètre du rotor entraine une
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diminution du jeu radial. Sim et Kim [101–103] ont montré que le palier développé était parfai-
tement capable de s’adapter à l’augmentation du diamètre du rotor. À faible vitesse, le palier a
montré (numériquement et expérimentalement) des signes d’instabilités sous-synchrones qui
avec l’augmentation du diamètre du rotor et la compliance radiale disparaissent totalement
à vitesse élevée. Rimpel et Kim [104, 105] ont étudié expérimentalement et numériquement
l’amélioration de l’amortissement du système par l’ajout d’un polymère visco-élastique sous
la poutre compliante puis par l’ajout d’une feuille plissée autour du palier. Si l’ajout du poly-
mère ne montre pas de réelle amélioration, l’ajout de la feuille plissée comme pour les paliers à
feuilles, permet en revanche de mieux s’adapter au mésalignement. Cependant, ceci nécessite
une étude approfondie pour trouver un compromis entre la masse du palier et la raideur de la
feuille.

Figure 3.8 – Palier à patins oscillants à pivots flexibles et poutres compliantes étudié par Sim [106].

Plus récemment, Ryu et Ashton [107] ont étudié l’intégration d’un palier à patins oscillants
à pivots flexibles (et un palier à feuilles) à un turbocompresseur en remplacement des paliers
à huiles classiques. Ils montrent que les paliers à air permettent un fonctionnement stable
à température ambiante, mais qu’à température élevée, le palier à pivots flexibles peut être
concerné par des risques de grippage en raison du rétrécissement du jeu radial. Ils en concluent
que le palier à feuilles, qui a un coût moindre que le palier à pivots flexibles est un meilleur
candidat pour les turbomachines fonctionnant sans huile. D’autres auteurs étudient les paliers
à patins oscillants suite à des collaborations avec les entreprises GE et Waukesha Bearings.
Rimpel et al [108] ont étudié expérimentalement un palier à pivots flexibles associé à une
butée à rainures en spirale fonctionnant en air. Vannini et al [109] ont testé un palier à patins
oscillants à pivots flexibles de grandes dimensions (diamètre 280 mm, longueur 196 mm).

3.1.2 Conception, dimensionnement et caractéristiques

Le palier à patins oscillants à pivots flexibles 4 est caractérisé par les mêmes paramètres
que le palier à patins oscillants classique, c’est à dire sa longueur, son jeu radial d’usinage, son
jeu radial d’assemblage, sa précharge, le nombre, l’amplitude circonférencielle et l’offset des
patins et l’orientation du chargement statique. Les paramètres géométriques du palier étudié
sont présentés dans le Tableau 3.1 et ont été déterminés principalement à partir des références
[110–112].

Le TPJB est réalisé en bronze (CuSn8), alliage courant pour les coussinets et paliers hydro-
dynamiques. Il offre l’avantage d’être résistant à l’usure tout en conférant un bon coefficient

4. Que l’on désignera par la suite par TPJB.
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de frottement avec l’acier. Par ailleurs, il a une bonne conductivité thermique et une bonne
résistance mécanique.

Tableau 3.1 – Caractéristiques du palier à patins oscillants.

Paramètres Valeurs Unités

Diamètre du rotor 45 mm

Largeur du palier 30 mm

Rapport L/D 0.67 -

Jeu radial d’assemblage 50 µm

Précharge 0.33 -

Nombre de patins 4 -

Offset 0.6 -

Amplitude circonférencielle du patin 72 deg

Type de chargement statique Entre patins (LBP) -

Longueur du pivot 2.5 mm

Épaisseur du pivot 0.75 mm

Forme des patins

Classiquement, les patins ont une forme cylindrique comme le montre la Figure 3.9a. Ce-
pendant, il a été montré [113] que, pour un patin soumis à un champ de pression non-constant,
une forme parabolique offre un meilleur compromis entre contraintes et déformations. Une
étude paramétrique a montré que le patin a une forme optimale pour un rapport de 0.4 entre
l’épaisseur à l’extrémité et au centre du patin. Le palier a donc été conçu en respectant cette
règle (Figure 3.9b.).

Figure 3.9 – a. Exemple de palier commercialisé par Waukesha Bearings. b. Forme du patin du palier
utilisé dans cette étude.
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Dimensionnement du pivot

Comme évoqué dans l’étude bibliographique, pour le bon fonctionnement du palier à pa-
tins oscillants, il est primordial que le pivot flexible soit correctement dimensionné. Les critères
à satisfaire sont l’épaisseur et la résistance à la fatigue du pivot 5. Le pivot est donc une poutre
sollicitée en flexion et en compression, caractérisée par sa matrice de raideur (3.1) définie dans
le système de coordonnées présenté sur la Figure 3.10.

Kpivot =


Kξξ 0 0

0 Kηη Kηδ

0 Kδη Kδδ

 (3.1)

Figure 3.10 – Système de coordonnées du pivot pour exprimer la raideur.

Le pivot a donc une raideur radiale (Kξξ ), une raideur transversale (Kηη), une raideur en
rotation (Kδδ) et deux raideurs croisées (Kδη et Kηδ).

Détermination des termes de la matrice de raideur

Les déplacements de l’extrémité d’une poutre chargée comme sur la Figure 3.10 sont expri-
més en utilisant la théorie d’Euler-Bernoulli :

ξ =
FξL
AE

η =
FηL

3

3EI + MδL
2

2EI

δ =
FηL

2

2EI + MδL
EI

(3.2)

La forme matricielle (3.3) permet de mettre en évidence la matrice de souplesse du pivot.
ξ

η

δ

=


L
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0 L3

3EI
L2

2EI

0 L2
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EI



Fξ

Fη

Mδ

=


Sξξ 0 0

0 Sηη Sηδ

0 Sδη Sδδ



Fξ

Fη

Mδ

 (3.3)

L’inversion de la matrice de souplesse permet d’obtenir la matrice de raideur :

KEB =


AE
L 0 0

0 12EI
L3 −6EI

L2

0 −6EI
L2

4EI
L

 (3.4)

En 1995, Chen [114] a corrigé cette matrice de raideur en ajoutant la compression due à la
charge axiale Fp :

5. Dans cette étude, il a été choisi de ne faire varier que l’épaisseur du pivot.
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KChen =


AE
L 0 0

0 12EI
L3 −

6Fp
5L −6EI

L2 −
Fp
10

0 −6EI
L2 −

Fp
10

4EI
L −

2FpL
15

 (3.5)

Toutefois, cette modification n’est importante que pour de fortes charges.

Influence de la matrice de raideur du pivot sur le comportement du palier

Armentrout et al. [87] ont montré que la raideur en rotation du patin avait une influence sur
les caractéristiques dynamiques du palier et notamment sur les termes de raideur, les termes
d’amortissement et la stabilité du système rotor-palier. Ils mettent en avant le fait que pour
une faible raideur en rotation du pivot, le comportement est le même qu’un palier à patins
oscillants classique et que pour une raideur élevée le comportement est similaire à un palier à
géométrie fixe.

Une analyse similaire a donc été conduite a l’aide d’un code de calcul de palier à patins
oscillants [115] pour une viscosité dynamique de 0.0166 Pa.s (viscosité de l’huile ISO VG 32
à 50°C), une vitesse de rotation de 10 krpm et une excentricité nulle. Les paramètres géomé-
triques du palier sont ceux du Tableau 3.1.

Une étude paramétrique sur l’épaisseur du pivot, avec des valeurs comprises entre 0.13
mm et 60.1 mm permet d’obtenir une variation de la matrice de raideur du pivot. L’évolution
des coefficients dynamiques en fonction de la raideur en rotation et de l’épaisseur du pivot est
tracée sur la Figure 3.11.
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Figure 3.11 – Coefficients dynamiques du palier à 10 000 tr/min pour une excentricité nulle.

Comme dans la référence [87] précédemment citée, trois zones distinctes peuvent être ob-
servées : une zone dite de régime de palier à patins oscillants où Kδδ < 103 Nm/rad, une zone
dite de régime mixte où 103 < Kδδ < 105 Nm/rad et une zone dite de régime de palier à géomé-
trie fixe où Kδδ > 105 Nm/rad.

Comme expliqué par Zeidan [75], pour le bon fonctionnement du système, il est préférable
que les raideurs directes soient élevées et que la différence des raideurs croisées soit nulle
(Kxy −Kyx = 0).
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L’évolution du paramètre WFR 6 (Whirl Frequency Ratio) permet de caractériser la stabilité
du palier. Une valeur de 0.5 indique un palier pouvant générer des vibrations auto-entretenues
et une valeur de 0 indique un palier infiniment stable. Sur la Figure 3.12, le paramètre WFR
est tracé en fonction de la raideur en rotation du pivot. Il passe rapidement de 0 à 0.5 pour des
raideurs de 103 à 105 Nm/rad.
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Figure 3.12 – WFR (Whirl Frequency Ratio) en fonction de la raideur en rotation du pivot.

D’après l’évolution des caractéristiques dynamiques et du paramètre WFR en fonction de
l’épaisseur du pivot, une épaisseur de 0.75 mm a été choisi. En utilisant la formulation de la
théorie des poutres (3.4), la matrice de raideur du pivot est :

Kpivot =


1.04 · 109 N/m 0 0

0 9.32 · 107 N/m −1.16 · 105 N/rad

0 −1.16 · 105 N 194 Nm/rad

 (3.6)

Vérification de la matrice de raideur

Un modèle élément finis et une analyse modale ont été réalisés pour vérifier la formulation
théorique.

Modèle éléments finis : Un modèle SolidWorks a été mis en place pour déterminer chaque
terme de la matrice de raideur indépendamment, il est nécessaire d’utiliser la formulation (3.3)
qui permet d’obtenir les déplacements en fonction des efforts appliqués. Pour une sollicitation
simple appliquée, le déplacement résultant est mesuré et permet de déterminer chaque terme
de la matrice de souplesse. Ainsi en appliquant un effort radial seul Fξ de 1000 N, cela donne :

Sξξ =
ξ
Fξ

=
4.69 · 10−6

1000
= 4.69 · 10−9 m/N (3.7)

Pour un effort transversal seul Fη de 200 N :

Sηη =
η
Fη

= 1.51·10−5

200 = 7.55 · 10−8 m/N

Sδη = δ
Fη

= 6.97·10−3

200 = 3.48 · 10−5 rad/N
(3.8)

6. Le WFR introduit par Lund [116] pour l’analyse linéaire de la stabilité s’exprime par :WFR=
Kxy
CxxΩ

pour une
excentricité nulle.
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Similairement pour un moment seul Mδ de 0.3 Nm :

Sδη =
η
Mδ

= 9.69·10−6

0.3 = 3.23 · 10−5 N-1

Sηδ = δ
Mδ

= 5.89·10−3

0.3 = 1.96 · 10−2 rad/Nm
(3.9)

La matrice de raideur est ainsi obtenue en reformant la matrice de souplesse et en l’inver-
sant :

KEF =


2.13 · 108 N/m 0 0

0 5.49 · 107 N/m −9.03 · 104 N/rad

0 −9.75 · 104 N 211 Nm/rad

 (3.10)

Chaque terme de souplesse étant déterminé indépendamment, il est nécessaire de com-
parer les déplacements obtenues avec la matrice (3.10) avec le modèle éléments finis pour la
sollicitation composé des deux efforts et du moment imposés seuls précédemment.

Analyse modale : La forme du premier mode de flexion d’une poutre encastrée-libre est très
proche de la forme déformée d’une poutre soumise à un effort statique transversal appliqué à
son extrémité libre. Ce principe est utilisé pour vérifier la matrice de raideur connaissant la
fréquence du mode de flexion du pivot. Rimpel [117] introduit l’utilisation expérimentale de
cette méthode sur un palier à patins oscillants à pivots flexibles. Pour ce faire, il positionne
un accéléromètre sur le patin étudié et réalise des excitations avec un marteau d’impact. Cela
permet d’identifier les fréquences propres du patin. Rimpel néglige les termes de raideurs
croisées, et exprime simplement la raideur par la formulation : K =Mω2.

Dans cette étude, les raideurs croisées ne sont pas négligeables et la pulsation du mode de
flexion ω est fonction de toutes les raideurs (il est toutefois supposé que les raideurs croisées
sont identiques), telle que :

ω =

√√√√
Kδδ
2Ip

+
Kηη
2mp

−

√√(
Kδδ
2Ip
−
Kηη
2mp

)2

+
K2
ηδ

Ipmp
(3.11)

Cette formulation est basée sur la résolution du système d’équations différentielles d’une
poutre (le pivot), que l’on peut retrouver dans [66], appliquée à un rotor flexible. Étant donné
qu’il n’est pas possible de déterminer les trois inconnues de cette équation, les différentes va-
leurs de ω sont calculées à partir de la matrice de raideur théorique (3.6) et à partir de la
matrice obtenue par éléments finis (3.10) 7.

L’analyse modale théorique du patin avec pivot est réalisée avec le logiciel SolidWorks et
donne une fréquence du mode propre de flexion du pivot à 478 Hz. L’analyse modale expéri-
mentale (marteau d’impact et mesure des accélérations) donne des fréquences propres légère-
ment différentes pour les modes de flexion des quatre pivots du palier à 4 patins. La fréquence
moyenne expérimentale est de 469 Hz. Le Tableau 3.2 reprend la fréquence propre du mode
de flexion du pivot calculée par les quatre méthodes différentes.

Comme le montre le Tableau 3.2, les valeurs obtenues par les quatre méthodes sont proches.
Cependant, les analyses modales théorique et expérimentale ne permettent pas d’obtenir direc-
tement la matrice de raideur du pivot mais elles permettent de vérifier les valeurs calculées par
la théorie d’Euler-Bernoulli et via un modèle éléments finis. La matrice de raideur obtenue par

7. Les raideurs croisées n’étant pas identiques, la moyenne des deux est prise pour le calcul de ω.
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la théorie d’Euler-Bernoulli (3.4) sera utilisée par la suite, car elle est simple et rapide à mettre
en œuvre.

Tableau 3.2 – Comparaison des fréquences du mode propre de flexion du pivot.

ω [Hz]

Théorie d’Euler-Bernoulli (3.6 et 3.11) 463

Éléments finis (3.10 et 3.11) 471

Analyse modale SolidWorlks 478

Analyse modale expérimentale 469

On peut également souligner que la fréquence du mode propre de flexion du patin (≈ 470
Hz) est suffisamment éloignée des fréquences liés au fonctionnement (<200 Hz). Cependant, il
est nécessaire d’y prêter attention notamment si le système comporte un pignon (mode d’en-
grennement) ou une aube de turbine susceptible d’exciter des modes à des fréquences supé-
rieures.

3.1.3 Intégration et instrumentation du palier

Le palier à patins oscillants est installé sur le banc d’essais décrit précédemment. Il rem-
place le palier cylindrique dont il reprend le diamètre intérieur. La configuration avec le rotor
court et rigide, va permettre de déterminer les gradients de températures subis par les patins et
l’identification expérimentale des coefficients dynamiques. Puis, la configuration avec le rotor
long et flexible va être testée pour investiguer l’effet Morton avec le palier à patins oscillants à
pivots flexibles.

Le palier est instrumenté avec vingt thermocouples pour mesurer les températures à la
surface de chaque patin et au niveau des poches d’alimentation en huile. Comme le montre
la Figure 3.13, les quatre patins notés P1, P2, P3 et P4 sont instrumentés par quatre thermo-
couples positionnés à -22°, -11°, 7° et 14°, ce qui permet de mesurer la température le long du
patin 8. Un thermocouple est positionné dans chacune des poches d’alimentation notées Pa1 à
Pa4.

3.1.4 Comportement thermique sous chargement statique

Les patins du palier peuvent être sujets à des déformations importantes. Lorsqu’un palier
est soumis à un chargement statique important, cela entraine une forte pression et un échauf-
fement important dans le film fluide au niveau des patins porteurs (c’est à dire chargés). Cela a
pour conséquence de déformer le patin soit directement par la pression appliquée, soit par le
gradient thermique subit par le patin.

Dès les années 1980, les études [118, 119] ont montré l’importance de prendre en compte
les déformations des patins, amenant des modifications dans le comportement statique et dy-
namique du palier. Par la suite, plusieurs études numériques et expérimentales [120–122] ont
montré que les patins porteurs pouvaient avoir des différences de température jusqu’à 30–40°C
entre l’entrée du patin et la zone la plus chargée. Par ailleurs, Fillon et al. [121] ont montré que
les températures dans le palier sont plus sensibles à la vitesse de rotation qu’à la charge appli-
quée.

8. L’amplitude angulaire du patin est de 44° en amont du pivot et de 28° en aval.
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Figure 3.13 – Détail du palier à patins oscillants, avec les patins, les poches d’alimentation et la
position des thermocouples.

Un système de chargement statique a été mis en place sur le banc d’essais pour étudier le
comportement thermique du palier à patins oscillants. Celui-ci est présenté sur la Figure 3.14
et comprend un capteur d’effort statique allant jusqu’à 2.5 kN, un amortisseur de vibrations,
une bague extérieure de maintient du roulement à billes et une frette à serrage par vis montée
sur le rotor.

Figure 3.14 – Détail du système de chargement statique.

Lors des essais statiques, le banc est dans la configuration rotor rigide - palier à patins
oscillants. Le système de chargement est monté à l’extrémité NDE du banc d’essais. Le système
de chargement permet d’appliquer une charge statique verticale entre le patin 1 et le patin 4
(chargement LBP). Les patins 2 et 3 sont très peu chargés voire pas du tout. Une série d’essais
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a été réalisée en faisant varier la charge sur le palier de 100 N à 2500 N et la vitesse de rotation
de 600 tr/min à 8200 tr/min.

Le gradient de température mesuré (∆T = Tmax−Tmin) sur le patin 1 en fonction de la charge
appliquée et de la vitesse de rotation est tracé sur la Figure 3.15. Cela permet de vérifier que
la vitesse de rotation a le plus d’influence sur la différence de température, ce qui rejoint la
conclusion de Fillon et al. [121]. La différence de température est de 9°C dans les conditions
les plus sévères (700 N de chargement à 8200 tr/min). Cela montre bien l’efficacité du bronze
comme matériau conducteur, et sa tendance à homogénéiser la température à la surface du
patin.

Figure 3.15 – Évolution du ∆T sur le patin 1 en fonction des conditions de fonctionnement.

3.1.5 Identification expérimentale des coefficients dynamiques du palier à patins oscillants

L’identification expérimentale des coefficients dynamiques du TPJB s’est faite suivant la
même méthodologie que pour le palier cylindrique. La démarche complète est détaillée au
chapitre 2. Aucun disque n’est monté sur le rotor, ce qui donne une charge statique dans le
TPJB estimée à 9 N. Cette faible charge ne pose pas de problème d’instabilité sous synchrones
à de faibles vitesses de rotations puisque le TPJB est conçu avec une précharge géométrique.

Plusieurs essais ont été réalisés à différentes vitesses de rotation en faisant varier la fré-
quence d’excitation et/ou l’amplitude d’excitation. Comme pour l’identification des coefficients
dynamiques du palier lisse, chaque série de coefficients dynamiques est obtenue à partir de 30
essais d’excitation suivant X et 30 suivant Y . Cela fournit 900 résultats pour une série de co-
efficients dynamiques et permet d’exprimer la moyenne et l’écart type de chaque coefficient
dynamique.

Les résultats expérimentaux sont comparés avec un modèle numérique de TPJB développé
au laboratoire [115]. Cependant, le modèle numérique peut manquer de fidélité par rapport
à la réalité puisque tous les patins sont considérés identiques sans aucun défaut de forme ou
d’usinage. De plus, le modèle ne permet pas de modifier l’amplitude d’excitation, mais seule-
ment sa fréquence.
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La Figure 3.16 présente les coefficients dynamiques identifiés expérimentalement en fonc-
tion de l’amplitude d’excitation suivant X, pour une vitesse de rotation de 600 tr/min et une
fréquence d’excitation de 15 Hz (1.5X). Les coefficients de raideur et les coefficients d’amor-
tissement direct ne présentent pas d’évolution significative avec l’amplitude d’excitation. Les
termes d’amortissement croisé évoluent légèrement et de manière opposés l’un de l’autre. Pour
cette vitesse et cette fréquence d’excitation, les coefficients dynamiques peuvent donc être
considérés indépendant de l’amplitude d’excitation. Cependant, il serait nécessaire de réali-
ser des essais à d’autres vitesses et fréquences d’excitations pour statuer sur un comportement
global.

Les Figures 3.17,3.18 et 3.19 présentent les coefficients dynamiques en fonction de la fré-
quence d’excitation pour des vitesses de rotations de 600, 3000 et 7200 tr/min respectivement.
Pour les coefficients identifiés expérimentalement, l’amplitude d’excitation dépend des condi-
tions de fonctionnement, mais elle est toujours comprise entre 5 et 10 µm. Les coefficients
théoriques ont été calculés pour différentes géométries de palier, en faisant varier le jeu radial
d’usinage (Cr ) et la précharge (a) du palier :

• Numérique, Cr=75 µm, a=25 µm : géométrie théorique du palier.

• Numérique, Cr=100 µm, a=50 µm : géométrie moyenne mesurée.

• Numérique, Cr=100 µm, a=30 µm : autre géométrie.

• Numérique, Cr=100 µm, a=10 µm : autre géométrie.

La géométrie moyenne mesurée correspond à la moyenne des mesures qui ont été réalisées
sur une machine à mesurer tridimensionnelle et ont permis de déterminer la géométrie réelle
de chaque patin : Patin 1 : Cr=102.3 µm, a=50.1 µm ; Patin 2 : Cr=83.1 µm, a=31 µm ; Patin 3 :
Cr=103.5 µm, a=48.8 µm ; Patin 4 : Cr=111.2 µm, a=62.5 µm. Comme on peut le remarquer,
le patin 2 a un jeu radial et une précharge faible par rapport aux autres et inversement pour le
patin 4.

Expérimentalement, pour chaque vitesse, les coefficients identifiés par des excitations sous
synchrones (excitation à 5 Hz pour 600 tr/min, à 10 et 30 Hz pour 3000 tr/min et 30 et 90
Hz pour 7200 tr/min) semblent présenter un écart type plus important par rapport aux co-
efficients identifiés par des excitations super-synchrones. De plus, les valeurs obtenues sont
parfois éloignées, comme pour les coefficients Cxy et Cyx à 5 Hz à 600 tr/min par exemple.

Dans le cas de la géométrie théorique, les coefficients de raideur et d’amortissement di-
rectes sont supérieurs à ceux obtenus expérimentalement. Pour la géométrie moyenne mesu-
rée, la même observation peut être faite. Pour les deux autres géométries, avec une précharge
différente, les coefficients numériques directs s’approchent des coefficients expérimentaux. Le
dernier cas avec une précharge de 10 µm présente la meilleure corrélation. Cependant, les mo-
difications du jeu radial d’usinage et de la précharge n’influencent que peu les termes croisés
qui dans la majorité des cas, restent éloignés des valeurs identifiées expérimentalement.

En outre, plusieurs auteurs [123–126] ont souligné l’influence des tolérances d’usinage sur
les caractéristiques statiques et les coefficients dynamiques des paliers à patins oscillants et
notamment l’importance du jeu radial d’usinage et de la précharge. Par exemple, le fait que
les deux coefficients de raideurs croisés mesurés sont positifs semble provenir du fait que tous
les patins sont différents à cause de leurs défauts respectifs, notamment les patins 2 et 4 qui
ont des précharges et jeux radiaux d’usinages très différents. Dans une étude future, il serait
intéressant d’implémenter les défauts de chaque patin dans le code de calcul numérique pour
ainsi vérifier cette hypothèse. Par la suite, la détermination des coefficients dynamiques dans
d’autres configurations du banc d’essai est réalisée avec le modèle numérique.
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Figure 3.16 – Coefficients dynamiques du palier à patins oscillants à 600 tr/min pour une excitation de
15 Hz et une amplitude d’excitation variable suivant X.
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Figure 3.17 – Coefficients dynamiques du palier à patins oscillants à 600 tr/min.
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Figure 3.18 – Coefficients dynamiques du palier à patins oscillants à 3000 tr/min.



88 rotor flexible et palier à patins oscillants à pivots flexibles

Figure 3.19 – Coefficients dynamiques du palier à patins oscillants à 7200 tr/min.
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3.2 configuration 3 : arbre long et flexible supporté par
un palier à patins oscillants

La configuration 3 du banc d’essais est la même que la configuration 2, c’est à dire avec
l’arbre de 700 mm de longueur et les disques D2 et D4 dans les mêmes positions mais le pa-
lier testé est le palier à patins oscillants à pivots flexibles (Figure 3.20). Les paramètres sont
données pour la configuration 2 dans le Tableau 2.6. Les déplacements sont mesurés sur les
mêmes plans qu’en configuration 2. Les températures dans le rotor sont toujours mesurées par
5 thermocouples reliés au collecteur tournant. Les températures dans le palier sont mesurées à
l’aide des vingt thermocouples positionnés dans les patins et les poches d’alimentation (§3.1.3).
Comme pour les deux autres configurations, la température, la pression et le débit d’alimenta-
tion en huile sont mesurés.

Figure 3.20 – Vue en coupe du banc d’essais en configuration 3 (rotor long + TPJB).

3.2.1 Analyse modale du système rotor-palier dans la configuration 3

L’analyse modale pour cette configuration a été réalisée en calculant les coefficients dyna-
miques synchrones du TPJB à l’aide du modèle numérique utilisé précédemment et en utilisant
le code de dynamique de rotor présenté en [66] et adapté pour cette étude. Les diagrammes de
Campbell et de stabilité issus de cette analyse sont présentés sur la Figure 3.21. Le 1er mode
(bleu) a une faible fréquence et est très amorti. Les modes flexibles sont situés à 6300 tr/min
pour le mode rétrograde (BW) et à 7300 tr/min pour le mode direct (FW). Le mode direct a un
facteur d’amortissement inférieur à 5% et il ne sera donc surement pas possible de le dépasser.

3.2.2 Équilibrage et runout

Au vu de la difficulté à équilibrer le rotor sur quatre plans dans la configuration 2, l’équili-
brage dans la configuration 3 a été réalisé sur seulement deux plans utilisant les disques D2 et
D4. L’équilibrage a été réalisé à 4000 tr/min en utilisant de nouveau la méthode des coefficients
d’influences. Avec seulement deux plans d’équilibrage, le 1er mode flexible n’est pas équilibré.
Cependant, tous les essais seront effectués en dessous du mode de flexion direct présent à 7300
tr/min.

Comme dans la configuration 2, le défaut de forme (runout) est important sur les disques
D2 et D4. Il est donc soustrait de la composante synchrone sur tous les résultats présentés pour
les disques D2 et D4.
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Figure 3.21 – a. Diagramme de Campbell. b. Diagramme de stabilité du rotor long supporté par un
palier à patins oscillants.

3.2.3 Résultats expérimentaux

De nombreux essais ont été réalisés pour différents balourds ajoutés sur les disques D2 et
D4 et différentes rampes de montée en vitesse. La variation de balourd sur le disque D4 n’a
montré que des résultats stables avec des amplitudes synchrones élevées à une vitesse de 5000
tr/min empêchant l’étude à des vitesses supérieures, plus proches de la vitesse critique. La
variation du balourd sur le disque D2 a montré une influence significative sur le comportement
du rotor. Deux types d’essais avec des balourds différents sur le disque D2 ont été réalisés et
sont détaillés par la suite. Par ailleurs, pour un balourd donné, le variation du temps de montée
en vitesse n’a pas montré d’impact significatif sur le comportement stable ou instable du rotor,
contrairement à la configuration 2 du rotor long guidé par le palier cylindrique étudié dans le
chapitre précédent (§2.3).

Essai 1 : Comportement stable

L’essai 1 a été réalisé avec un balourd ajouté de 230 g.mm à -110° sur le disque D2 et de 160
g.mm à 60° sur le disque D4. La température, la pression et le débit d’alimentation en huile
sont respectivement de 22°C, 0.1 bar et 0.1 l/min. La montée en vitesse a durée 200 s pour
atteindre une vitesse de rotation de 6550 tr/min qui a été maintenue constante pendant 90 s.
L’essai a été répété dix fois dans le but de vérifier la répétabilité des mesures. Les résultats sont
détaillés en Annexe C.

Comme pour la configuration 2 présentée au chapitre 2, la proximité entre la vitesse de
fonctionnement et la vitesse du 1er mode propre de flexion rétrograde (6300 tr/min), fait qu’il
est nécessaire de vérifier le sens de la précession. La Figure 3.22 présente les diagrammes Full
Spectrum pour les plans DE et NDE. En comparaison avec la Figure 2.31 pour le palier lisse,
de nombreuses fréquences sont présentes pour le TPJB. Cela s’explique par la différence de
géométrie et notamment que le TPJB est d’une conception complexe. Sur le plan DE (Figure
3.22a.), que ce soit dans le sens direct ou rétrograde, les composantes fréquentielles 0.5X, 1X,
1.5X et 2X sont présentes. Cependant, la composante synchrone (1X) reste prédominante, ce
qui indique une précession synchrone et directe. La situation est similaire dans le plan NDE
(Figure 3.22b.).
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Figure 3.22 – Diagrammes Full Spectrum de l’essai 1 dans la configuration 3. a. Plan DE. b. Plan NDE.

L’amplitude et la phase synchrone mesurées sur le plan NDE suivant l’axe Y sont tracées
sur la Figure 3.23 en fonction de la vitesse de rotation. Lors de la montée en vitesse, l’amplitude
synchrone (Figure 3.23a.) reste constante à 4 µm jusqu’à 5600 tr/min 9. À partir de 5600 tr/min,
l’amplitude augmente rapidement avec l’augmentation de la vitesse de rotation (de 4 µm à 20
µm), puis augmente à vitesse constante. Lors de la descente en vitesse, l’amplitude montre
une hystérésis importante : elle décroit rapidement, mais, elle est plus importante que lors de
la montée. Elle retrouve finalement sa valeur d’origine à l’approche de 4000 tr/min. Comme
pour l’amplitude synchrone, la phase synchrone (Figure 3.23b.) évolue peu lors de la montée en
vitesse jusqu’à 5600 tr/min. Elle évolue ensuite rapidement avec l’augmentation de la vitesse
de rotation et lorsque la vitesse de 6550 tr/min est atteinte. Cependant, à vitesse constante,
l’évolution de la phase est inversée. Lors de la descente en vitesse, la phase synchrone évolue
rapidement pour reprendre sa valeur d’origine à 4000 tr/min comme pour l’amplitude.

L’observation de cette figure montre bien le comportement hystérétique présent à la fois
sur l’amplitude et la phase synchrones. Celui-ci est très marqué entre 5000 et 6550 tr/min et
confirme bien la présence d’un effet thermique.

Figure 3.23 – Vibration synchrone en fonction de la vitesse de rotation pour l’essai 1 de la
configuration 3. a. Amplitude synchrone. b. Phase synchrone.

9. L’amplitude synchrone n’est pas nulle à faible vitesse, puisqu’il y a un léger runout lié au défaut de forme du
rotor dans les plans de capteurs. Celui-ci étant faible, il n’est pas soustrait.
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La Figure 3.24 montre les amplitudes et les phases des vibrations synchrones après l’établis-
sement de la vitesse à 6550 tr/min. Que ce soit les amplitudes synchrones (Figure 3.24a.) ou
les phases synchrones (Figure 3.24b.), une évolution importante a lieu lors des dix premières
secondes. Les amplitudes augmentent largement du côté NDE (NDEX, NDEY, D4X), en passant
de 20 µm à 55 µm pour le plan NDE et de 70 µm à 130 µm sur D4X. Les amplitudes du côté DE
augmentent moins. Après cette augmentation rapide, toutes les amplitudes diminuent légère-
ment et tendent à se stabiliser. Les phases tendent à se stabiliser également après l’évolution
rapide.

Figure 3.24 – Vibrations synchrones pour l’essai 1 de la configuration 3 à 6550 tr/min. a. Amplitudes
synchrones. b. Phases synchrones.

Les amplitudes et les phases synchrones présentées sur un diagramme polaire (Figure 3.25)
montrent clairement que les vibrations synchrones décrivent des spirales qui évoluent dans le
même sens que la vitesse de rotation et qui tendent vers un équilibre. Comme montré au cha-
pitre 1 et constaté au chapitre 2, l’évolution des vibrations synchrones dans le sens de rotation
mène à un comportement stable, lorsque la vitesse de fonctionnement est inférieure à la vitesse
critique.

Figure 3.25 – Diagramme polaire des vibrations synchrones pour l’essai 1 de la configuration 3.

À partir des cinq thermocouples montés dans le rotor, il est possible de tracer le champ
de température sur toute sa circonférence en fonction du temps. L’interpolation par spline
cubique présentée au chapitre précédent est réutilisée. La Figure 3.26a. montre le champ de
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température à la surface du rotor en fonction du temps. Au début de l’essai, de t = 200 s à
t = 210 s, lorsque les amplitudes et les phases synchrones évoluent rapidement, le point chaud
(PC) se déplace rapidement par rapport au keyphasor en passant d’envion 100° à 130°. De plus,
le PC n’est pas réellement marqué puisque, dans le même intervalle de temps, la zone entre
250° et 300° est quasiment à la même température. Par la suite de l’essai, le PC se démarque
plus et la température du rotor devient de moins en moins homogène.

La Figure 3.26b. présente l’évolution en fonction du temps de la différence de température
à la surface du rotor (∆T = Tmax − Tmin) qui augmente rapidement en passant de 5.5°C à 9.5°C
et diminue ensuite lentement.

Figure 3.26 – Températures du rotor dans le plan milieu du palier pour l’essai 1 dans la configuration
3. a. Cartographie des températures en fonction du temps (les lignes bleue et rouge indiquent

respectivement le point froid et le point chaud) . b. Différence de température entre le point chaud et le
point froid (∆T ). La mesure de température de chaque thermocouple est fournie en Annexe D.5.

À partir des quatre thermocouples installés dans chaque patin, la température moyenne et
la différence de température de chaque patin sont calculées et présentées sur la Figure 3.27.
En raison de la charge statique et du sens de rotation du rotor, le patins 3 est le plus chargé,
suivi par le patin 2 et les patins 1 et 4 qui sont seulement préchargés. Ceci s’observe sur les
températures moyennes de chaque patin (Figure 3.27a.). Le ∆T pour chaque patin, présentés
sur la Figure 3.27b. montrent une augmentation rapide au cours des dix première secondes à
vitesse constante, suivi par une légère diminution. Les valeurs et l’évolution des différences de
températures à la surface des patins est à corréler avec l’évolution de orbites qui sont présentées
par la suite.

Le palier est alimenté en huile à 22°C (constante durant l’essai), cependant, l’injection se
fait par le haut du palier dans une rainure circonférentielle extérieur, puis dans la zone active
du palier par les poches d’alimentation situé entre les patins. En raison de la recirculation du
fluide dans le palier, les températures mesurées dans les poches ne sont pas égales entre elles,
comme le montre la Figure 3.28. On peut également observer que pour toutes les poches la
température augmente, en raison de l’augmentation globale de température de tout le système.

Grâce à la détermination du PC et de sa position par rapport au keyphasor, il est possible
de déterminer le retard de phase du PC par rapport au PH avec la procédure développée au
chapitre 2 (§2.2.5). Le retard de phase ainsi déterminé est tracé sur la Figure 3.29 pour les plans
DE et NDE. Le retard de phase dans le plan milieu n’est pas déterminé car les résultats sur les
deux plans (DE et NDE) sont très différents, ce qui ne permet plus de définir le plan milieu par
interpolation comme cela a été fait pour les configurations 1 et 2.
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Figure 3.27 – a. Températures moyennes des patins. b. Différence de température sur chaque patins. La
mesure de température de chaque thermocouple est fournie en Annexe D.5.

Figure 3.28 – Températures d’alimentation des patins.

Au début de l’essai, le retard de phase dans les plans DE et NDE est négatif, c’est à dire, le
PC est avant le PH. Cependant, il tend rapidement vers une valeur constante comprise entre
-60° et -65° pour le plan DE et 30° à 40° sur NDE. Dans le plan DE, l’erreur devient très im-
portante à partir de t = 210 s, ce qui signifie une importante variation de la position du PH
sur l’orbite par rapport au keyphasor. En observant les orbites sur les plans DE et NDE tracées
sur la Figure 3.30, on peut remarquer que pour le plan DE (Figure 3.30a.) les orbites tracées
à t = 200 s et t = 203 s sont quasiment circulaires et englobent le centre du palier. Cela se
traduit par une faible variation de la position du PH par rapport au keyphasor. En revanche, à
t = 220 s et t = 260 s les orbites sont très elliptiques et n’englobent pas le centre du coussinet.
Ceci a pour conséquence d’ajouter un saut dans la variation de la phase du PC par rapport au
keyphasor, engendrant un écart type important sur la position du PC par rapport au PH.

Contrairement au plan DE, dans le plan NDE (Figure 3.30b.), toutes les orbites englobent le
centre du rotor et donc l’écart type du PC par rapport au PH sur le plan NDE (Figure 3.29) est
faible à chaque instant t. Par ailleurs, dans le plan NDE (Figure 3.30b.), à partir d’un moment
les orbites ont une amplitude supérieure au jeu du palier (bleu). Cela s’explique par le fait que
le jeu radial dans le plan NDE est mesuré en déplaçant le rotor rigide à la main dans le palier
afin d’en déterminer ses contours, alors que les orbites sur la Figure 3.30 sont les mesures des
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Figure 3.29 – Évolution du retard de phase du point chaud par rapport au point haut pour l’essai 1

déplacements dynamiques du rotor flexible. Ces amplitudes peuvent s’expliquer par le fait
que le rotor est déformé par un fonctionnement à proximité du 1er mode de flexion et par
l’échauffement thermique.

Figure 3.30 – Quelques orbites synchrones mesurées au cours de l’essai 1. a. Dans le plan DE. b. Dans
le plan NDE

Essai 2 : Comportement instable

L’essai 2 a été réalisé avec un balourd ajouté de 220 g.mm à 6° sur le disque D2 10 et de 160
g.mm à 60° sur le disque D4. La température, la pression et le débit d’alimentation en huile
sont respectivement de 23°C, 0.1 bar et 0.1 l/min. La montée en vitesse a durée 530 s pour
atteindre un vitesse de rotation de 6850 tr/min qui a été maintenue constante pendant 100 s.

Comme pour l’essai 1, la proximité de la vitesse de fonctionnement du mode de flexion du
rotor, nécessite d’observer le spectre des déplacements du rotor à l’aide des diagrammes Full
Spectrum tracés sur la Figure 3.31. Que ce soit sur le plan DE ou le plan NDE, la composante
synchrone directe est prépondérante, ce qui garantit la précession synchrone directe du rotor.

10. C’est à dire quasiment le même balourd que pour l’essai 1 (230 g.mm) mais cette fois-ci, positionné à environ
120° par rapport à l’essai 1.
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L’amplitude et la phase de la vibration synchrone du plan NDE suivant l’axe Y , durant
l’essai (démarrage, vitesse constante, arrêt) sont présentées sur la Figure 3.32. Le caractère
hystérétique des vibrations synchrones est bien visible. Cependant, en comparant avec l’essai
précédent (Figure 3.23), l’amplitude augmente brusquement lors de la descente en vitesse, puis
diminue. La phase évolue dans le sens opposé.

Figure 3.31 – Diagrammes Full Spectrum de l’essai 2 dans la configuration 3. a. Plan DE. b. Plan NDE.

Figure 3.32 – Vibration synchrone en fonction de la vitesse de rotation pour l’essai 2 de la
configuration 3.

Les amplitudes et les phases synchrones à la vitesse constante de 6850 tr/min sont présen-
tées sur la Figure 3.33. Les amplitudes synchrones (Figure 3.33a.) augmentent rapidement lors
des dix premières secondes de l’essai (comme pour l’essai 1), puis les amplitudes mesurées au
niveau des disques D2 et D4 diminuent, tandis que les amplitudes sur le plan DE augmentent
jusqu’à t = 600 s environ puis diminuent et que celles sur le plan NDE continuent d’augmenter.
Vers t = 580 s l’amplitude D4X augmente de nouveau. À la fin de l’essai, toutes les amplitudes
mesurées du coté NDE (NDEX, NDEY, D4X) augmentent alors que celle mesurées du coté DE
(DEX, DEY, D2X) diminuent. Les phases synchrones (Figure 3.33b.) montrent peu d’évolution
du côté DE mais diminuent de plus de 50° du coté NDE. À partir d’environ t = 580 . . .600 s
la variation des phases change de sens. Ces observations (amplitudes et phases plutôt stables
du coté DE et amplitudes et phases variables du coté NDE) indiquent que la déformation ther-
mique du rotor a lieu principalement à l’extrémité NDE du palier.
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Figure 3.33 – Vibrations synchrones pour l’essai 2 de la configuration 3 à 6850 tr/min. a. Amplitudes
synchrones. b. Phases synchrones

Le diagramme polaire des vibrations synchrones représenté sur la Figure 3.34 met en évi-
dence la divergence des amplitudes principalement du coté NDE. Comme on a pu le constater
sur la Figure 3.33, au début de l’essai, toutes les amplitudes augmentent rapidement, puis
ce sont les phases qui évoluent beaucoup dans le sens opposé au sens de rotation du rotor.
Cela produit l’augmentation soudaine des amplitudes, pouvant conduire au contact. Le sens
d’évolution des phases (opposé au sens de rotation) montre bien le caractère instable de cette
configuration.

Figure 3.34 – Diagramme polaire des vibrations synchrones pour l’essai 2 de la configuration 3 à 6850
tr/min

La cartographie des températures sur la circonférence du rotor et au cours du temps, présen-
tée sur la Figure 3.35a., montre tout d’abord que le point chaud se situe vers 260° par rapport
au keyphasor. Ceci est à comparer avec la cartographie des températures de l’essai 1 (Figure
3.26a.), où le PC est à environ 110°. Toutefois, au début de l’essai 1, une zone située entre 250
et 300° était quasiment à la même température que le PC. Cela montre que la position du ba-
lourd sur le disque D2 a une influence sur le comportement thermique du rotor. La différence
de température à la surface du rotor pour l’essai 2 présentée en fonction du temps sur la Figure
3.35b. montre une augmentation continue du début à la fin de l’essai, partant de 7°C et allant
jusqu’à 10°C.
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Les températures à la surface des patins sont présentées sur la Figure 3.36. Comme l’essai
précédent, les températures moyennes (Figure 3.36a.) indiquent que les patins 3 et 2 sont les
plus chargés, mais également que le chargement change au cours de l’essai. Ce changement
de comportement s’observe également sur les différences de températures (Figure 3.36b.), où
les ∆T augmentent, d’abord sur le patin 1 puis sur les autres, en étant plus marqué sur les
patins 1 et 4, qui n’étaient pas très chargé au début de l’essai. Ce comportement s’explique
principalement par l’augmentation de l’amplitude des déplacements du rotor dans le palier et
le changement de forme des orbites (Figure 3.38).

Figure 3.35 – Températures du rotor dans le plan milieu du palier pour l’essai 2. a. Cartographie des
températures en fonction du temps (les lignes bleue et rouge indique respectivement le point froid et le

point chaud) . b. Différence de température entre le point chaud et le point froid (∆T ). La mesure de
température de chaque thermocouple est fournie en Annexe D.6.

Figure 3.36 – a. Températures moyennes des patins. b. Différence de température sur chaque patins.
Pour l’essai 2. La mesure de température de chaque thermocouple est fournie en Annexe D.6.

Pour cet essai, la température d’alimentation du palier est de 23°C, les températures me-
surées dans les poches d’alimentation présentées sur la Figure 3.37 indiquent bien l’effet de
mélange et de recirculation d’huile liée à la rotation du rotor. En comparaison de l’essai 1 (Fi-
gure 3.28) les températures dans les poches sont plus élevées du fait du temps de démarrage
plus lent et de la vitesse de rotation plus élevée.
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À la différence de l’essai 1, les orbites des déplacements synchrones représentées sur la
Figure 3.38 pour les plans DE et NDE sont plutôt circulaires tout au long de l’essai. Les ampli-
tudes sont plus importantes que pour l’essai 1 sur le plan DE et moins importantes sur le plan
NDE. Comme toutes les orbites englobent le centre du coussinet, l’erreur faite sur la variation
du PH par rapport au keyphasor reste faible. Le déphasage du PC par rapport au PH est donc
bien déterminé. La Figure 3.39 montre cette évolution sur chacun des plans de mesure. Sur le
plan DE, le retard de phase est négatif, ce qui signifie que le PC est avant le PH et est compris
entre -50 et -30°. Sur le plan NDE, le retard de phase est de 70° au début de l’essai, diminue
rapidement vers 10° puis lentement vers 0° dans le plan NDE.

Figure 3.37 – Températures d’alimentation des patins pour l’essai 2.

Figure 3.38 – Quelques orbites synchrones mesurées au cours de l’essai 2. a. Dans le plan DE. b. Dans
le plan NDE.

Les retards de phase du PC par rapport au PH dans les deux plans montrent que l’échauf-
fement du rotor est principalement généré au niveau de l’extrémité NDE. Lorsque l’amplitude
est importante et que le contact est proche, le déphasage tend vers 0°.

3.2.4 Conclusion sur les résultats dans la configuration 3

La configuration 3 du banc d’essais est composé d’un rotor long et flexible supporté par
un palier à patins oscillants à pivots flexibles. Les essais effectués dans cette configuration ont
montré un comportement hystérétique des vibrations synchrones, ainsi qu’un caractère stable
ou instable en fonction du balourd ajouté.
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Figure 3.39 – Évolution du retard de phase du point chaud par rapport au point haut pour l’essai 2.

Pour le premier essai réalisé à 6550 tr/min, des vibrations spirales convergentes ont été
observées ainsi que la stabilisation de la différence de température du rotor indiquant la sta-
bilisation du système. Par ailleurs, l’observation des orbites, qui sont faibles dans le plan DE
et élevées dans le plan NDE et le retard de phase du PC par rapport au PH dans le plan NDE
montrent clairement que la déformation du rotor suite à l’échauffement est présente du côté
NDE. Ceci se traduit par le fait que le point chaud sur le rotor n’est pas situé dans le plan
médian du palier mais plutôt à l’extrémité NDE.

Le second balourd testé est similaire mais positionné à environ 120° du précédent. Il a per-
mis de réaliser un essai à une vitesse supérieure, de 6850 tr/min. Celui-ci a montré des vibra-
tions spirales tournant dans le sens opposé à la rotation du rotor (signe du caractère instable)
et divergentes au bout d’un certain temps, forçant à l’arrêt. La différence de température à la
surface du rotor ne cesse d’évoluer tout au long de l’essai. Pour cet essai, les orbites sont impor-
tantes dans les deux plans de mesures (DE et NDE), et le retard de phase du PC par rapport
au PH dans le plan NDE montre bien que le contact rotor-patins est possible (déphasage nul,
PC=PH).

En conclusion sur les deux essais, la différence de balourd a eu une incidence sur la position
circonférentielle du PC, amenant dans un cas à un comportement stable et dans l’autre à un
comportement instable. De plus, d’après l’observation des orbites, la position du balourd a
influencé la position axiale du PC, puisque pour l’essai 1 les orbites étaient faibles dans le plan
DE et très élevées dans le plan NDE, alors que pour l’essai 2, elles étaient élevées dans les deux
plans. Cela nous indique potentiellement que le PC était localisé à l’extrémité NDE du palier
pour l’essai 1, alors qu’il est localisé dans le plan médian du palier pour l’essai 2. Cela permet
de conclure que la position axiale de l’échauffement du rotor peut aussi avoir une influence sur
la stabilité du système rotor palier.
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Conclusion générale

L’effet Morton est un phénomène thermique transitoire qui se produit dans un rotor sup-
porté par un palier hydrodynamique et qui induit une évolution de ses vibrations synchrones.
Dans certaines conditions cela peut conduire au contact rotor-palier, pour cette raison on parle
de phénomène d’instabilité thermique. Ces conséquences peuvent être importantes dans l’in-
dustrie, notamment pour des entreprises dans le secteur de la production d’énergie où l’arrêt
de production (électricité, gaz, ...) a un coût élevé. C’est pourquoi l’entreprise EDF, gérant un
parc important de machines tournantes, a besoin de connaitre et maitriser l’apparition de ce
phénomène. Cette étude s’inscrit donc dans une démarche de compréhension expérimentale de
l’effet Morton. De plus l’étude permet d’étoffer la littérature technique et scientifique restreinte
sur le sujet et de créer une base solide pour la validation des modèles numériques.

Le premier chapitre de cette thèse introduit les phénomènes d’instabilité thermique qui
accompagne les vibrations synchrones des machines tournantes. Le comportement est expliqué
par l’étude d’un modèle à 1 degré de liberté de l’effet Newkirk. L’étude bibliographique des cas
industriels, des modélisations numériques et des analyses expérimentales de l’effet Morton ont
permis de comprendre comment le phénomène apparait, est détecté et corrigé dans l’industrie
et comment il est quantifié et modélisé.

Le second chapitre s’est intéressé à l’analyse expérimentale de l’effet Morton pour un pa-
lier cylindrique. Dans un premier temps le développement du banc d’essais et les caracté-
ristiques du palier cylindrique ont été présentés. Ensuite l’utilisation d’un excitateur électro-
magnétique intégré au banc d’essais a permis de réaliser l’identification expérimentale des
coefficients dynamiques du palier. Des essais ont été réalisés avec un arbre court et rigide sup-
porté par un palier cylindrique. Ils ont permis de quantifier l’influence des effets thermiques
sur les vibrations synchrones et ont confirmé les études antérieures en montrant la corrélation
linéaire entre l’augmentation des vibrations synchrones et la différence de température à la
surface du rotor, le comportement hystérétique et le retard de phase entre le point chaud et
le point haut. Les essais ont également montré le caractère stable de l’effet Morton dans cette
configuration.

Afin de favoriser l’apparition d’un effet Morton instable, un rotor composé d’un arbre long
et flexible et d’un disque de masse importante en porte à faux ont été intégrés au banc d’es-
sais. Pour cette configuration, les essais ont montré un comportement stable ou instable non
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seulement en fonction du balourd ajouté ou de la proximité d’un mode de flexion du rotor,
mais aussi en fonction du temps de démarrage. Trois essais ont été réalisés. Le premier, avec
une montée lente en vitesse, a montré un comportement stable, malgré une différence de tem-
pérature élevée à la surface du rotor et des vibrations spirales contra-rotatives. Le second et
le troisième essai réalisés avec une montée rapide en vitesse, ont montré un comportement in-
stable, conduisant au contact lors de l’essai 3. L’influence du temps de démarrage, s’explique
par la réduction du jeu radial du palier. Ainsi, lors d’un démarrage rapide, le rotor semble se di-
later plus rapidement que le coussinet, réduisant le jeu radial et modifiant les caractéristiques
du palier. Comme vu au chapitre 1, cette réduction de jeu radial a une influence directe sur
l’effet Morton et donc sur sa stabilité.

Le troisième chapitre a été consacré à l’analyse expérimentale de l’effet Morton pour un ro-
tor flexible supporté par un palier à patins oscillants à pivots flexibles. Dans un premier temps,
une étude bibliographique de ce type de palier a été réalisée, puis son dimensionnement a été
détaillée. Après fabrication, le palier a été étudié sous chargement statique puis ses coefficients
dynamiques ont été identifiés expérimentalement par la même méthode que celle détaillée au
chapitre 2. Les essais réalisés avec le rotor long et les disques lourds ont montré que pour ce
palier, le temps de démarrage n’avait plus d’influence sur le caractère stable ou instable des
vibrations synchrones. Ceci montre que ce palier s’adapte mieux aux déformations thermiques
que le palier cylindrique. Les essais ont montré qu’une vitesse de fonctionnement plus proche
d’un mode flexible du rotor pouvait être atteinte, mais qu’en fonction du balourd les vibrations
spirales pouvaient être instable.

Cette thèse a mis en évidence différentes formes d’apparition de l’effet Morton, comme l’a
fait Dimarogonas pour l’effet Newkirk [1, 3]. Cependant, seulement des comportement stables
et instables ont été rencontrés mais pas le comportement oscillatoire (cyclage à la limite de
stabilité). D’après les différentes configurations testées, le caractère stable ou instable de l’effet
Morton est lié au balourd mécanique, à la proximité d’un mode de flexion de rotor, à la confi-
guration du rotor mais aussi au temps de démarrage. L’influence du temps de démarrage sur
l’apparition de l’effet Morton laisse à penser que par le passé, certains cas de grippages et de
contacts du rotor dans les paliers ont peut être été causés par l’effet Morton, sans qu’il ne soit
diagnostiqué.
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A
Rappels théoriques pour l’excitateur

électromagnétique

a.1 champ magnétique

L’induction magnétique d’un milieu B peut être exprimée en fonction du champ magné-
tique H , de la perméabilité magnétique du vide µ0 et de la perméabilité relative du matériau
µr par l’équation (A.1).

B= µ0µrH (A.1)

En fonction de la valeur de sa perméabilité relative µr nous parlons de différents types de
matériaux :

• µr < 1 : Matériau diamagnétique

• µr > 1 : Matériau paramagnétique

• µr � : Matériau ferromagnétique

Dans nos applications, nous utilisons un matériau ferromagnétique (µr ≈ 1100), qui a pour
but de canaliser les lignes de champs et donc le flux magnétique 1.

Pour un matériau ferromagnétique, l’inductance magnétique a un comportement hystéré-
tique en fonction de H . Ainsi lors de la première aimantation, l’évolution est non linéaire et
peut atteindre un seuil de saturation. Par la suite le comportement de B est linéaire en fonction
de H à condition d’être suffisamment loin de l’état de saturation magnétique. Dans cette appli-
cation l’induction magnétique de saturation est de Bsat = 2.2T , avec un coefficient de sécurité
de 2, l’induction magnétique maximale est :

Bmax = 0.5Bsat = 1.1T (A.2)

1. Le vide (≈l’air) a un coefficient µr = 1, puisque la perméabilité relative d’un matériau µr s’exprime par rap-
port à celle du vide µ0. Ainsi, la perméabilité relative d’un matériau n’a pas d’unité alors que la perméabilité du
vide µ0 s’exprime en H/m (Henry par mètre).
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a.2 circuit magnétique : électroaimant à encoche en u :

Prenons comme circuit magnétique un électroaimant à encoche en U, présenté sur la Figure
A.1a. L’électroaimant est composé d’une partie découpée en forme de U et d’une autre paral-
lélépipédique. Sur la forme en U, une bobine de cuivre est enroulée avec un nombre de spires
N ou n parcouru par un courant i ou I . Les deux parties de l’électroaimant sont séparées par
un espacement d’air que l’on appelle entrefer S ou s0. Le circuit magnétique dans lequel passe
le flux magnétique φ est donc composé des deux parties de l’électroaimant mais également de
l’entrefer entre les pièces.

Figure A.1 – Description du circuit magnétique pour un électroaimant à encoche en U [55]. a. Forme
droite. b. Forme cylindrique.

Flux constant dans le circuit magnétique

Afin d’obtenir un flux constant dans le circuit magnétique, il est nécessaire d’introduire
quelques hypothèses.

• Il n’y a pas de fuite du flux magnétique dans le circuit

• La section utile doit rester la même dans le stator et le rotor : As = Ar = A

• Il n’y a pas de diffusion des lignes de champs au niveau de l’entrefer : A0 = A

Il résulte :

φ = BsAs = BrAr = B0A0 (A.3)

avec les indices s,r,0 relatifs à l’encoche, au parallélépipède et à l’entrefer. Ainsi l’équation (A.3)
se simplifie pour donner l’équation (A.4).

φ = BA avec Bs = Br = B0 = B (A.4)

Force magnétomotrice et inductance magnétique

En considérant une perméabilité relative constante dans le matériau, on peut écrire l’équa-
tion (A.5) pour le circuit magnétique de contour fermé.∮

~H · ~dl = lsHs+ lrHr + 2s0H0 = NI (A.5)
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avec NI la force magnétomotrice et ls,r les longueurs respectives du circuit magnétique. En in-
jectant l’équation (A.1) dans l’équation (A.5) et en simplifiant grâce à l’égalité des inductances
magnétiques (Bs = Br = B0 = B), la force magnétomotrice s’exprime par :

NI = ls
B
µ0µr

+ lr
B
µ0µr

+ 2s0
B
µ0

(A.6)

L’inductance magnétique du circuit peut donc être déterminée à partir de l’équation (A.6),
et donne :

B= µ0
NI

ls+lr
µr

+ 2s0
(A.7)

Par ailleurs, si µr > 1000 l’équation (A.7) peut se simplifier :

B= µ0
NI
2s0

(A.8)

Effort d’attraction de l’électroaimant

L’effort d’attraction est généré à l’interface entre deux matériaux de perméabilités magné-
tiques différentes, ici le matériau ferromagnétique et l’air. Cet effort est calculé à partir de
l’énergie dans le volume (V0 = 2As0) entre l’encoche et la base :

W0 =
1
2
BH0V0 =

1
2
BH0A(2s0) = BH0As0 (A.9)

La force d’attraction s’exprime :

Fatt = −
∂W0

∂s0
= −BH0A (A.10)

Le terme négatif, exprime le fait que l’effort s’oppose à l’augmentation de l’entrefer. Pour
une diminution de l’entrefer, cela peut donc s’écrire :

Fatt = BH0A=
B2A
µ0

(A.11)

Le remplacement de B par l’équation (A.7) ou (A.8) permet d’obtenir les équations expri-
mant l’effort d’attraction.

Fatt = µ0

 NI
ls+lr
µr

+ 2s0


2

A (A.12)

Fatt =
1
4
µ0

(
NI
s0

)2

A ; µr � 1 (A.13)
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Forme cylindrique

Dans les applications sur des machines tournantes, les électroaimants étant positionnés
autour d’un rotor, leur forme est légèrement différente (Figure A.1b.). Cette différence a pour
conséquence une orientation des deux faces actives d’un angle de ±α 2. L’effort s’écrit donc :

Fatt = µ0

 NI
ls+lr
µr

+ 2s0


2

Acosα (A.14)

Et

Fatt =
1
4
µ0

(
NI
s0

)2

Acosα ; µr � 1 (A.15)

2. Nous négligeons la courbure de la surface active liée au fait que le rotor soit cylindrique



B
Caractérisation dynamique de

l’excitateur magnétique

Pour caractériser l’excitateur magnétique, celui-ci a été monté sur le banc d’essai, dans sa
position initialement prévu. Cependant, le palier hydrodynamique supportant le rotor a été
retiré. Dans cette configuration, le rotor est supporté par le roulement du coté DE et par l’exci-
tateur magnétique à l’extrémité NDE.

Cette configuration sans palier va permettre, en plus de la validation de l’équation d’effort
(2.13), de déterminer les entrefers et de calculer les jeux dans l’excitateur. Bien entendu, tous
les essais qui ont été réalisés dans cette configuration ont été fait sans rotation du rotor.

b.1 calcul des déplacements dans l’excitateur

Lorsque le palier n’est pas monté, seul le plan D(dx,dy) (à 35 mm du centre de l’excitateur)
permet de mesurer les déplacements du rotor. Il est donc nécessaire de calculer les déplace-
ments dans l’excitateur, puisque ce sont eux qui importent dans les calculs d’efforts. Pour ce
faire, le rotor est considéré rigide (ce qui est vrai dans la plage de fréquences du banc) et il est
supposé qu’il n’y a pas de jeu dans le roulement (pas de déplacements radiaux suivant X et Y ).
À partir du seul plan D, les déplacements dans le plan de l’excitateur (EMA) s’expriment : emax = dx

lf
lmD

emay = dy
lf
lmD

(B.1)

avec dx,y les déplacements mesurés dans le plan D, lf la distance du roulement au centre de
l’excitateur et lmD la distance du roulement au plan de mesure D.

b.2 détermination des entrefers et jeux réels

Une procédure simple, mais qui a fait ses preuves, est utilisée pour déterminer le jeu dans
un palier hydrodynamique. Elle consiste à déplacer le rotor manuellement en essayant de dé-
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crire le mieux possible le contour du coussinet. Cette méthode permet de déterminer les dépla-
cements maximum dans les plans de mesures et d’estimer le jeu radial d’un palier.

La présence de l’excitateur magnétique permet d’alimenter chaque actionneur à tour de
rôle pour attirer le rotor et ainsi déterminer les quatre positions extrêmes correspondant aux
quatre actionneurs. La Figure B.1 présente les déplacements dans l’excitateur lors d’un essai
consistant à l’activation/désactivation successive des quatre actionneurs.

Figure B.1 – Trajectoire du rotor dans le plan EMA lors de l’essai d’attraction par chaque actionneur.

Les coordonnées des quatre points extrêmes que l’on peut directement déterminer graphi-
quement sur la Figure B.1 sont reprises dans le Tableau B.1.

Tableau B.1 – Coordonnées des extremums déterminés par attraction.

[µm] Point haut Point gauche Point bas Point droit

Coordonnées sur emax 391.1 876.6 1307.6 896.8

Coordonnées sur emay 4.2 -547.5 54.5 512

Les entrefers correspondants aux lignes d’actions suivant X et Y représentés sur la Figure
2.10a. sont déterminés à partir des coordonnées des extremums : s0x =

P oint bas emax−P oint Haut emax
2 = 458.25 µm

s0y =
P oint droit emay−P oint gauche emay

2 = 529.75 µm
(B.2)

En théorie, l’excitateur magnétique a été conçu avec un entrefer de 500 µm. En réalité, à
cause des défauts d’usinage et du positionnement, l’entrefer est légèrement différent et n’est
pas égal suivant les deux lignes d’actions. Ces valeurs d’entrefers propres à chaque axe seront
utilisées pour la suite.
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Similairement à l’entrefer, les jeux réels suivant X et suivant Y présentés sur la Figure 2.10
se calculent à partir de la position courante du rotor et du minimum sur chaque ligne d’action
et sont exprimés par : g0x = P osition rotor emax − P oint Haut emax

g0y = P osition rotor emay − P oint gauche emay
(B.3)

b.3 validation de l’équation d’effort

Pour vérifier que la chaine de mesure (déplacements et intensités (tensions)) est correcte-
ment calibrée, et que l’équation de calcul des efforts (2.13) est correcte, il est nécessaire de dé-
terminer une grandeur connue. C’est-à-dire une grandeur mesurable ou calculable par d’autres
moyens. Au vue de l’architecture du banc d’essais, la grandeur qui semble la plus propice, pour
cette comparaison, est le moment d’inertie transversal par rapport au centre du roulement à
billes.

Détermination du moment d’inertie transversal de référence

Le moment d’inertie transversal par rapport au centre du roulement est déterminé d’abord
de manière théorique. La géométrie du rotor étant complexe, du fait du nombre de composants
et des différents perçages, il est estimé à l’aide du logiciel SolidWorks. Le moment d’inertie
transversal par rapport au centre du roulement est également déterminé expérimentalement
par un essai qui consiste à suspendre le rotor, et le faire osciller autour d’un axe de rotation, tel
un pendule. En faisant l’hypothèse des petites perturbations (sinθ = θ), la période d’oscillation
s’exprime en fonction du moment d’inertie autour de l’axe de rotation. En mesurant la période
d’oscillation, le moment d’inertie peut donc être calculé par :

JO =
mga

4π2 T
2 (B.4)

avec JO le moment d’inertie transversal par rapport au centre du roulement, m la masse du
rotor, g l’accelération de la pesanteur, a la distance du centre de gravité à l’axe de rotation du
pendule et T la période d’oscillation.

Une difficulté est l’estimation de la contribution de l’accouplement élastique. Pour ce faire,
les calculs et les essais d’oscillations ont été faits avec et sans accouplement élastique. Les
résultats du moment d’inertie transversal par rapport au centre du roulement calculés par les
deux méthodes sont présentés dans le Tableau B.2.

Tableau B.2 – Comparaison du moment d’inertie transversal au niveau du roulement

Moment d’inertie [kg.m2] Sans accouplement Avec accouplement

SolidWorks 0.0687 0.0698

Pendule 0.0646 0.0661

On peut remarquer que le logiciel SolidWorks fournit des moments d’inerties légèrement
plus grands que ceux obtenus expérimentalement. Ceci en raison des légères différences entre
le modèle et le rotor réel et aux erreurs de mesures. En première approximation, les extremums
des quatre valeurs sont considérées comme étant les références haute et basse. Par ailleurs, on



120 caractérisation dynamique de l’excitateur magnétique

peut observer que l’ajout de l’accouplement n’a qu’une très faible influence sur le moment
d’inertie.

Détermination du moment d’inertie transversal grâce à l’excitation

Une série d’essais consistant à exciter sinusoïdalement le rotor autour d’une position d’équi-
libre proche du centre de l’excitateur a été réalisée pour déterminer le moment d’inertie trans-
versal par rapport au centre du roulement. Ce type d’essai repose sur la résolution du PFD
pour un rotor à deux degrés de libertés de rotation autour de X et Y . Physiquement, ce modèle
est justifié par le fait que le rotor est rigide et la valeur importante de la raideur radiale du
roulement à billes permet de faire l’hypothèse que les déplacements radiaux y sont nuls.

Le poids du rotor a été compensé par un système de poulies et de poids pour l’amener à une
position centrée dans l’excitateur. Cela se traduit par un effort de fpox = 12.2 N à lpo = 0.145 m
du roulement (Figure B.2).

Figure B.2 – Description des paramètres et des efforts pour le montage sans palier

Modèle à 2ddl pour déterminer le moment d’inertie transversal du rotor

Les équations du principe fondamental de la dynamique autour des axes X et Y par rapport
au centre du roulement (O) sont : JOxψ̈ = −fmagy lf −mOx

JOy θ̈ = mrglg − fpox lpo+ fmagx lf −mOy
(B.5)

avec J0x,y
les moments d’inertie transversaux par rapport au centre du roulement, fmagx,y

les
efforts de l’excitateur magnétique, mrg le poids du rotor et m0x,y

les moments résistants.

Les moments résistants inconnus peuvent provenir de l’accouplement élastique (qui a une
raideur en rotation) et du roulement à billes (qui a une raideur en rotation et un amortissement
dû au frottement des billes sur la cage et sur les bagues, et la présence de la graisse) et peuvent
être exprimés par des coefficients dynamiques :
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 mOx = KOxψ+COxψ̇

mOy = KOyθ+COy θ̇
(B.6)

avec KOx,y et COx,y , les raideurs et amortissement en rotation. L’effort généré par l’excitateur
étant sinusoïdale, il peut être exprimé tel que :

f (t) = F̃(ω)ejωt (B.7)

où F̃(ω) 1 est un nombre complexe. Cela implique que le déplacement (ou la rotation) est de la
même forme :

q(t) = Q̃(ω)ejωt (B.8)

Ainsi, on peut exprimer la vitesse et l’accélération telle que :

q̇(t) = jωQ̃(ω)ejωt (B.9)

q̈(t) = −ω2Q̃(ω)ejωt (B.10)

Une FFT est appliquée sur les signaux tronqués à 2s d’enregistrement avec une fréquence
d’échantillonnage de 10240 Hz. Cela permet d’avoir une résolution fréquencielle de 0.5 Hz,
et une fréquence maximale de 5120 Hz. Comme l’excitation a une seule fréquence et que le
système est linéaire, seule la composante synchrone de chaque signal est extraite de la FFT. Les
équations de moment (B.5) dans le domaine fréquentiel sont : −ω2JOxψ̃ = −F̃magy lf − M̃Ox

−ω2JOy θ̃ = F̃magx lf − M̃Oy

(B.11)

La masse du rotor et la force imposée pour compenser le poids disparaissent car ce sont
deux forces statiques. Les déplacements angulaires sont calculés à partir des déplacements
mesurés : 

ψ̃ = arctan
(
− Ỹmlm

)
≈ − Ỹmlm

θ̃ = arctan
(
X̃m
lm

)
≈ X̃m

lm

(B.12)

Les équations de moment (B.11), en fonction des déplacements sont :
ω2JOx Ỹm

lm
= −F̃magy lf − M̃Ox

−ω2JOy X̃m
lm

= F̃magx lf − M̃Oy

(B.13)

En remplaçant les moments résistants (B.6) dans le système d’équations (B.13), cela donne :
ω2JOx Ỹm

lm
= −F̃magy lf +

KOx Ỹm
lm

+
jωCOx Ỹm

lm
−ω2JOy X̃m

lm
= F̃magx lf −

KOy X̃m
lm
−
jωCOy X̃m

lm

(B.14)

et en réorganisant ces expressions, il vient finalement :

1. Dans un souci de clarté, les termes sont mis en majuscule lorsqu’ils sont exprimés dans le domaine fréquentiel
et un tilde est ajouté pour exprimer que le terme est complexe.
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 −ω
2JOx + jωCOx +KOx =

F̃magy lf

Ỹm
lm = Z̃x

−ω2JOy + jωCOy +KOy =
F̃magx lf
X̃m

lm = Z̃y
(B.15)

Les équations mettent en évidence la raideur dynamique 2 notée Z̃x,y , celle-ci étant la fonc-
tion de réponse en fréquence de l’effort en fonction du déplacement.

Les efforts magnétiques sont connus et les déplacements sont mesurés, la raideur dyna-
mique peut donc être déterminée. Cependant, le terme de raideur dynamique, pour chaque
axe, contient trois paramètres inconnus JOx,y

, KOx,y
, COx,y

, ce qui n’est pas résoluble en l’état.
Mais étant complexe, la raideur dynamique peut être décomposée telle que :

<(Z̃x) = <
(
F̃magy lf

Ỹm
lm

)
= KOx −ω

2JOx

<(Z̃y) = <
(
F̃magx lf
X̃m

lm

)
= KOy −ω

2JOy

(B.16)


=(Z̃x) = =

(
F̃magy lf

Ỹm
lm

)
= ωCOx

=(Z̃y) = =
(
F̃magx lf
X̃m

lm

)
= ωCOy

(B.17)

D’après l’équation précédente et connaissant la fréquence d’excitation, l’amortissement est
calculé par :  COx =

=(Z̃x)
ω

COy =
=(Z̃y)
ω

(B.18)

La partie réelle a deux inconnues, cela ne peut donc pas être résolu en l’état. Pour la ré-
soudre, l’un des paramètre étant dépendant de la fréquence d’excitation, il est nécessaire de
réaliser des essais à différentes fréquences d’excitation. Ainsi, sur chaque axe, cela permet d’ob-
tenir un système à N équations correspondant aux N fréquences d’excitations :

<(Z̃x,y)1
...

<(Z̃x,y)N

= KOx,y
−


ω2

1
...

ω2
N

 JOx,y
(B.19)

Pour mettre en évidence les inconnues du système précédent, il peut se réécrire :
<(Z̃x,y)1

...

<(Z̃x,y)N

=


1 −ω2

1
...

...

1 −ω2
N


KOx,y

JOx,y

 (B.20)

Pour déterminer les inconnues, il suffit d’inverser la matrice (via le calcul de pseudo inverse
puisqu’elle n’est pas carrée) :

KOx,y

JOx,y

=


1 −ω2

1
...

...

1 −ω2
N


−1 
<(Z̃x,y)1

...

<(Z̃x,y)N

 (B.21)

2. Nommée régulièrement impédance mécanique par abus de langage
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Application

Les essais ont été réalisés suivant l’axe Y (rotation autour de X) pour des fréquences d’ex-
citation de 10 Hz à 150 Hz et une amplitude variable de 2 à 7 µm en fonction de la fréquence
d’excitation. Cinquante essais ont été effectués pour chaque fréquence d’excitation. Chaque es-
sai permet d’obtenir la raideur dynamique à partir de l’équation (B.15). Ainsi, pour chaque
fréquence, la moyenne et l’écart type de la raideur dynamique sont calculés à partir des 50
essais réalisés. La valeur moyenne de la raideur dynamique par fréquence d’excitation permet
d’extraire la partie réelle et la partie imaginaire qui sont présentées sur la Figure B.3.

Figure B.3 – Raideur dynamique en fonction de la fréquence d’excitation. a. Partie réelle. b. Partie
imaginaire.

La partie réelle (Figure B.3a.) est conforme aux attentes, c’est-à-dire de la forme d’une équa-
tion polynomiale d’ordre 2. La partie imaginaire (Figure B.3b.) n’évolue pas linéairement avec
l’augmentation de la fréquence, mais sa plage de variation est faible devant celle de la partie
réelle.

A partir de la résolution du système d’équations (B.21), la raideur (de pivotement) ainsi que
le moment d’inertie transversal autour du centre du roulement sont extraits de la partie réelle
de la raideur dynamique. Cela donne une raideur de 16.64 Nm/rad et un moment d’inertie
transversal autour du centre du roulement de 0.0617 kg.m2. Nous n’avons pas les moyens de
vérifier si la raideur est cohérente, cela étant, celle-ci semble faible. Le moment d’inertie est à
comparer avec les valeurs obtenues précédemment dans le Tableau B.4. L’erreur est comprise
entre 4.5% et 11.6% par rapport aux valeurs de références.

L’amortissement calculé à partir de la partie imaginaire de la raideur dynamique par l’équa-
tion (B.18) est présenté sur la Figure B.4. Les valeurs répertoriées étant très faibles (certaines
négatives), n’ont pas de sens physique et sont donc des erreurs de mesures dues au bruit.

.
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.

Figure B.4 – Amortissement en fonction de la fréquence d’excitation.



C
Répétabilité des résultats

Dans le but de vérifier la répétabilité des résultats, certains essais ont été répétés plusieurs
fois. Pour chaque cas la répétabilité est présentée sous forme d’une valeur moyenne et d’un
écart type résultant des différents essais.

c.1 résultats avec rotor court et palier lisse

Dans la configuration du rotor court supporté par le palier lisse (configuration 1, §2.2),
l’essai pour un balourd de 60.6 g.mm à 180° ajouté sur les disques, pour une vitesse de 7000
tr/min a été répété sept fois. Sur les sept essais, cinq durent 2h, un dure 4h et un dernier dure
6h. Les résultats suivants sont donc présentés sur les deux heures suivant l’établissement de la
vitesse à 7000 tr/min de chaque essais.

La Figure C.1 présente les vibrations synchrones pour le capteur NDEX. Les mesures sont
plutôt répétables avec un écart type maximal sur l’amplitude de ± 4 µm et une phase bruitée,
mais ayant une évolution cohérente.

Figure C.1 – Répétabilité sur les vibrations synchrones pour sept essais avec rotor court et palier lisse

La Figure C.2a. présente l’évolution des températures moyennes dans le coussinet et le
rotor. Les résultats montrent une très bonne répétabilité avec moins de 1.5°C d’écart type, qui
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est un bon résultat pour des thermocouples précis à 0.5°C mesurant un phénomène thermique
transitoire. Concernant les ∆T (Figure C.2b.), de même que pour les températures moyennes,
les résultats montrent une excellente répétabilité.

Figure C.2 – Répétabilité pour sept essais avec rotor court et palier lisse. a. Températures moyennes. b.
Différences de températures.

c.2 résultats avec rotor long et palier à patins oscillants

La répétabilité des essais avec le rotor long guidé par le palier à patins oscillants (configu-
ration 3, §3.2) a été également vérifiée. Le test 1 de la configuration 3, (balourd de 230 g.mm à
-110° sur le disque 2 et 160 g.mm à 60° sur le disque 4) a été répété dix fois. Tous les essais ont
été effectués à 6550 tr/min, avec un temps de montée en vitesse de 200s. Les résultats suivants
sont présentés à partir du moment où la vitesse est constante. La pression d’alimentation, le
débit, ainsi que la température d’alimentation sont respectivement 0.1 bar, 0.1 l/min et entre
22 et 26°C selon les essais.

Figure C.3 – Répétabilité sur les vibrations synchrones pour dix essais avec rotor long et palier à patins
oscillants

La Figure C.3 présente les amplitudes et phases synchrones moyennées sur les dix essais,
accompagnées des barres d’erreurs représentant ± l’écart type. L’écart type sur les amplitudes
(Figure C.3a.) est inférieur à 5 µm pour les mesures des plans DE et NDE, et inférieur à 8 µm
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pour les mesures D2X et D4X. Concernant les phases (Figure C.3b.), la variation ne dépasse
pas 10°.

La température moyenne et la différence de température (∆T = Tmax − Tmin) à la surface
du rotor sont présentées sur la Figure C.4. La température moyenne à la surface du rotor (Fi-
gure C.4a.) a un écart type compris entre 2.5 et 3°C. Cette valeur un peu élevée s’explique par
des conditions légèrement différentes d’un essai à l’autre : certains essais ont été réalisés "à
froid", lorsque tout le banc était à la température ambiante. D’autres essais ont été réalisés à la
suite, donc thermiquement l’état global du banc d’essais n’était pas exactement le même. Par
exemple, le logement du palier est à 25°C pour le démarrage du 1er essai et à 30°C pour le 2nd.
En revanche, cette différence de température n’affecte pas l’évolution puisque l’écart type reste
le même durant toute la durée des essais. La différence de température à la surface du rotor (Fi-
gure C.4b.) montre une très bonne répétabilité avec un écart type inférieur à 0.5°C (précision
des thermocouples).

Figure C.4 – Répétabilité sur les a. Températures moyennes et b. Différences de températures pour
sept essais avec rotor court et palier lisse

Les essais avec le rotor long guidé par le palier à patins oscillants sont donc répétables, et
ce, malgré des phénomènes thermique et vibratoires transitoires.





D
Températures mesurées

Lors de tous les essais dans les trois configurations du banc d’essais les températures dans
le palier et dans le rotor ont été mesurées. Pour chaque essais les températures directement
mesurées par les thermocouples sont fournies dans cet annexe.
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d.1 configuration 1 – essai à 7000 tr/min

Figure D.1 – Températures du coussinet dans la configuration 1 de t = 0 s à t = 1400 s.

Figure D.2 – Températures du coussinet dans la configuration 1 de t = 1400 s à t = 7400 s.
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Figure D.3 – Positions des thermocouples dans le coussinet pour la configuration 1
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Figure D.4 – Températures du rotor pour l’essai 1 de la configuration 2

Figure D.5 – Température d’alimentation pour la configuration 1
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d.2 configuration 2 – essai 1

Figure D.6 – Températures et positions correspondantes dans le coussinet pour l’essai 1 de la
configuration 2
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Figure D.7 – Températures du rotor pour l’essai 1 de la configuration 2

Figure D.8 – Température d’alimentation pour l’essai 1 de la configuration 2
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d.3 configuration 2 – essai 2

Figure D.9 – Températures et positions correspondantes dans le coussinet pour l’essai 2 de la
configuration 2
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Figure D.10 – Températures du rotor pour l’essai 2 de la configuration 2

Figure D.11 – Température d’alimentation pour l’essai 2 de la configuration 2
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d.4 configuration 2 – essai 3

Figure D.12 – Températures et positions correspondantes dans le coussinet pour l’essai 3 de la
configuration 2
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Figure D.13 – Températures du rotor pour l’essai 3 de la configuration 2

Figure D.14 – Température d’alimentation pour l’essai 3 de la configuration 2
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d.5 configuration 3 – essai 1

Figure D.15 – Températures du patin 1 pour l’essai 1 de la configuration 3

Figure D.16 – Températures du patin 2 pour l’essai 1 de la configuration 3
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Figure D.17 – Températures du patin 3 pour l’essai 1 de la configuration 3

Figure D.18 – Températures du patin 4 pour l’essai 1 de la configuration 3
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Figure D.19 – Températures du rotor pour l’essai 1 de la configuration 3

Figure D.20 – Température d’alimentation pour l’essai 1 de la configuration 3
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d.6 configuration 3 – essai 2

Figure D.21 – Températures du patin 1 pour l’essai 2 de la configuration 3

Figure D.22 – Températures du patin 2 pour l’essai 2 de la configuration 3



D.6 configuration 3 – essai 2 143

Figure D.23 – Températures du patin 3 pour l’essai 2 de la configuration 3

Figure D.24 – Températures du patin 4 pour l’essai 2 de la configuration 3
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Figure D.25 – Températures du rotor pour l’essai 2 de la configuration 3

Figure D.26 – Température d’alimentation pour l’essai 2 de la configuration 3





Résumé - Abstract
Cette thèse a pour objectif d’étudier expérimentalement l’effet Morton pour différents types

de paliers et un rotor rigide ou flexible. L’effet Morton est un phénomène d’instabilité ther-
mique se produisant dans les paliers hydrodynamiques qui a pour conséquence d’influencer le
comportement vibratoire du système rotor-palier.
L’introduction permet d’évoquer les différents phénomènes d’instabilité thermique, en se concen-
trant dans un premier temps sur l’effet Newkirk pour en décrire mathématiquement son fonc-
tionnement et comprendre la philosophie des phénomènes d’instabilité thermique. L’étude bi-
bliographique de l’effet Morton est ensuite détaillée (cas industriels, modélisation numérique
et analyse expérimentale). La première analyse expérimentale est réalisée pour un rotor ri-
gide supporté par un palier cylindrique. Avant l’analyse des essais dans cette configuration,
le banc d’essais est détaillé, les caractéristiques dynamiques du palier sont identifiées expéri-
mentalement. Les essais réalisés à vitesse constante montrent la présence de l’effet Morton «
stable ». La seconde étude est conduite avec un rotor flexible et permet de mettre en évidence
l’influence du temps de démarrage sur l’apparition d’un comportement instable. La dernière
étude expérimentale est réalisée avec le rotor flexible supporté par un palier à patins oscillants
à pivots flexibles. Le palier étant d’une conception particulière, une étude bibliographique per-
met de comprendre son fonctionnement, ses points forts et ses applications. Sa conception, son
dimensionnement et sa caractérisation expérimentale sont ensuite détaillés, puis les résultats
expérimentaux montrent l’influence du balourd initial sur la stabilité. Pour finir, les résultats
expérimentaux de chaque configuration sont comparés et permettent de mieux appréhender
le comportement de l’effet Morton dans les paliers hydrodynamiques et son influence sur la
dynamique du rotor.

mots clés : Effet Morton, instabilité thermique, analyse expérimentale, palier hydrodyna-
mique, palier à patin oscillants à pivot flexible, excitateur magnétique.

The main goal of this thesis is the experimental study of the Morton effect in hydrodynamic
bearing for rigid and flexible rotors. The Morton effect is a thermally induced increase of the
synchronous vibration phenomenon that appears in journal bearing.
The introduction part permits to describe the thermal instabilities with firstly a focus on the
Newkirk effect and its mathematical description to understand the philosophy of thermal in-
stabilities. Bibliography study of the Morton effect is fully described (case studies, numerical
analyses, experimental analyses). The first experimental analysis is conduct for a rigid rotor
on a plain journal bearing. In this configuration, the test rig is detailed, the dynamic charac-
teristics of the bearing are experimentally identified and then the tests at constant rotational
speed show the “stable” Morton effect. The second study is achieved with a flexible rotor and
permits to show the influence of the start-up time on the Morton effect stability. The last expe-
rimental study is realized with the flexible rotor on a tilting pad journal bearing with flexible
pivot. This bearing being of a particular design, a bibliography allows to understand its prin-
ciples, its pros and cons and its applications. Its design and its experimental characterization
are detailed and then the experimental results show the unbalance influence on stability. To
conclude, experimental results are compared and allow a better understanding of the Morton
effect in the journal bearing and its influence on the rotordynamic.

keywords : Morton effect, thermal instability, experimental analysis, hydrodynamic bearing,
tilting pad journal bearing with flexible pivot, magnetic actuator.
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