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CONCEPTION D’UN PALIER HYDROSTATIQUE INTELLIGENT POUR
CONTROLER LES VIBRATIONS DE ROTORS

BOUZIDANE, Ahmed

RESUME

La tendance d’augmenter les vitesses de rotation des machines tournantes exige des
conceptions de rotors qui doivent fonctionner aux dela d’une ou plusieurs de leurs vitesses
critiques. Ces rotors fonctionnent alors dans leur mode flexible et sont sujets & des vibrations
importantes. Lorsque les méthodes passives ne suffisent pas pour amortir les vibrations
générées, on doit alors avoir recours a des techniques de contrble des vibrations des rotors a
’aide de paliers intelligents.

Un nouveau palier hydrostatique intelligent & quatre butées hydrostatiques et alimentées par
un fluide électrorhéologique, a été congu pour contrdler les vibrations de rotor, excités par un
balourd, et les forces transmises au palier.

Notre étude comporte deux volets, I’un portant sur ’analyse linéaire et 1’autre portant sur
’analyse non - linéaire. Ils sont présentés comme suit:

Dans un premier volet qui porte sur la simulation linéaire, deux études ont été présentées, soit
le calcul des caractéristiques statiques et dynamiques d’un palier passif et le celui d’un palier
contr6lé activement par un fluide électrorhéologique :

e Dans la premiére étude, on a développé un modele théorique du nouveau palier
hydrostatique passif, basé sur une analyse linéaire, afin d’étudier I’influence de
Pépaisseur de film lubrifiant, du rapport de pression et de la configuration géométrique
des patins sur les caractéristiques statiques et dynamiques d’un palier hydrostatique.
Les résultats obtenus montrent que le palier hydrostatique a quatre butées
hydrostatiques présente de bonnes caractéristiques dynamiques et une excellente
stabilité en raison de sa haute rigidité, de son amortissement et du découplage des
rigidités.

e Dans la deuxiéme étude, un nouveau palier hydrostatique intelligent alimenté par un
fluide électrorhéologique pour contrdler les vibrations des rotors rigides et les forces
transmissibles en jouant sur le contrdle de I’amortissement est présenté. Dans un
premier temps, un modele numérique basé sur la théorie linéaire est développé pour
étudier 1’effet de fluides €lectrorhéologiques a effet négatif (NER) ainsi que celui du
rapport de pressions et de ’excentricité statique, sur les caractéristiques dynamiques
d’un palier hydrostatique intelligent. Dans un second temps, une modélisation de
I’arbre rigide monté dans un palier intelligent ayant un comportement linéaire est
présentée. Ce type de modélisation met en évidence I’effet du fluide électrorhéologique
sur le comportement dynamique d’une ligne d’arbre rigide.
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Dans un deuxi¢me volet qui porte sur la simulation non linéaire, deux études ont été
présentées, soit le comportement vibratoire d’un arbre rigide monté dans un palier
hydrostatique passif et celui d’un arbre flexible, montés dans un palier hydrostatique
intelligent :

Une modélisation d’un arbre rigide monté verticalement dans un palier hydrostatique a
quatre butées hydrostatiques a été effectuée selon un modele linéaire et non linéaire. Le
calcul non linéaire consiste a résoudre les équations de la dynamique d’un arbre dans
son palier et excité par un balourds, par un calcul temporel pas a pas par la méthode de
d’Euler, les efforts hydrostatiques créés par le fluide sur 1’arbre étant calculés & chaque
itération & partir de 1’équation de Reynolds écrite en régime dynamique. Il en résulte
que le calcul effectué met en évidence I’effet des non linéarités lorsque le balourd
devient trop important.

Une modélisation d’un arbre flexible monté verticalement dans un palier hydrostatique
intelligent été effectuée selon un modéle non linéaire. L’arbre est modélisé par éléments
finis avec plusieurs dizaines de degrés de liberté prenant en compte les efforts
gyroscopiques. Le calcul non linéaire consiste a résoudre les équations de la dynamique
pour le systtme arbre - palier par un calcul temporel pas a pas par la méthode de
Newmark avec un pas variable. Les efforts hydrostatiques créés par le fluide ER sur
’arbre étant calculés a chaque itération. Ceux-ci sont obtenus par intégration du champ
de pression calculé a partir de I’équation de Reynolds écrite en régime dynamique. Une
stratégie de contrdle se basant sur le controle direct de la viscosité par une mesure
permanente des déplacements du rotor a €té envisagée. Ce type de modélisation met en
évidence le rdle prépondérant des paliers hydrostatiques intelligents sur le
comportement d’une ligne d’arbre flexible.



DESIGN OF A SMART HYDROSTATIC JOURNAL BEARING TO CONTROL
ROTOR VIBRATIONS

BOUZIDANE, Ahmed

ABSTRACT

The tendency to increase rotation speed of rotating machines requires rotor designs which
must operate above of one or many of their critical speeds. These rotors operate in their
flexible mode and are subject to important vibrations. When passive methods cannot be used
to damp the vibrations, a control with smart journal bearing may be used instead.

A new smart hydrostatic journal bearing with four hydrostatic bearing flat pads fed by
electrorheological fluid, has been designed to control rotor vibrations caused by imbalance
and to reduce transmitted forces to the bearing.

Our study is divided in two sections; the first one is based on a linear analysis, while the
second one is based on a non linear analysis. They are presented as following:

In the first section, two studies involving linear simulations are presented: calculation of the
static and dynamics characteristics of a passive journal bearing and a journal bearing
controlled actively by an electrorheological fluid.

e In the first study, a theoretical model of a new passive hydrostatic journal bearing has
been developed. Based on a linear analysis, an investigation of the effects of film
thickness, pressure ratio and bearing geometric configuration on the static and dynamic
characteristics of a hydrostatic journal bearing has been made. The results show that the
hydrostatic journal bearing has good dynamic characteristics and excellent stability
because of its higher stiffness and damping and zero cross- coupling terms.

e In the second study, a new smart hydrostatic journal bearing fed by an
electrorheological fluid to control rigid rotor vibrations and transmitted forces, is
presented. In the first step, a numerical study based on a linear model is developed in
order to investigate the effects of negative electrorheological fluids (NER) and ratios of
pressure and static eccentricity, on the dynamic characteristics of a smart hydrostatic
journal. In the second step, a model of rigid shaft in a smart hydrostatic journal having a
linear behavior is presented. This type of model underlines the effects of NER on the
rigid rotor dynamic behavior.

In the second section which involves the non linear method, two studies have been presented,
that is to say the vibrations behavior of a rigid rotor set in the passive hydrostatic journal and
the one of a flexible shaft set in a smart hydrostatic journal:
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A model of a rigid rotor set vertically in a hydrostatic journal bearing with four pads
has been done according to a linear and a non linear behavior. The non linear
calculation consists of solving, by the step by step Euler method, the dynamic equations
of a shaft excited by imbalance. The hydrostatic forces created by the fluid on the shaft
are computed at each step using the Reynolds dynamic equation. It is revealed that the
effect of nonlinearity is significant when the unbalance becomes important.

A modeling of a flexible shaft set vertically in a hydrostatic journal with four pads has
been done according to a non linear model. The shaft is modeled with several degrees
of freedom, by taking in to account gyroscopic efforts. Nonlinear calculation consists of
solving, by using the method of Newmark with a variable step, the dynamic equations
of the shaft and journal system by a temporal calculation. The hydrostatic efforts
created by the fluid NER on the shaft are computed at each iteration. The results are
obtained by integration of the pressure field calculated from the Reynolds dynamic
equation. A strategy of control, based on the direct control of viscosity change and
measurement of rotor displacements, was considered. This type of modeling underlines
the preponderant role of the intelligent hydrostatic bearings on the behavior of a
flexible shaft.
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INTRODUCTION ET PRESENTATION DE LA PROBLEMATIQUE

0.1 Problématique

Le comportement d’une ligne d’arbre composée de paliers et d’un rotor flexible se traduit
par des phénoménes dynamiques complexes (vitesse critique, résonance etc.). Pour la
sélection des paliers dans des nombreux cas, ’environnement ou d’autre paramétres
particuliers sont & prendre en compte, en plus de la capacité¢ de charge. Les paliers non
lubrifiés ne sont utilisables que pour des vitesses de rotation faibles. Seuls les paliers fluides

peuvent étre utilises aux vitesses et aux charges élevées [1].

Dans le domaine aéronautique, 1’exigence d'atténuation des vibrations du rotor nécessite que
les charges dynamiques transmises a travers les paliers soient minimisées, ce qui permet de
réduire la sollicitation des supports dont le poids constitue une contrainte de conception et

d'augmenter le confort vibratoire dans 1'avion [2].

0.1.1 Types de paliers
0.1.1.1 Les roulements

Pour une question de fiabilité et de sécurité, le guidage du rotor est généralement assuré par
des roulements a billes ou a rouleaux lesquels ne fournissent qu'un amortissement trés faible.
Il en résulte des pics de vibration d'amplitude dangereusement importante lorsque des
vitesses critiques sont traversées. La vitesse maximale d’un palier & roulement croit lorsque
le diamétre du rotor et la charge diminuent. A titre d’exemple, la vitesse maximale d’un
palier & roulement ordinaire supporté par un arbre de diamétre de 100 mm ayant une charge

maximale de 400 kN peut atteindre 30 krpm [1].

0.1.1.2  Les paliers hydrodynamiques

Les paliers hydrodynamiques sont fréquemment utilisés dans 1’industrie. On les rencontre



dans les moteurs a combustion interne, les compresseurs et les turbines. La vitesse maximale
d’un palier hydrodynamique supportant un arbre de diamétre de 100 mm ayant une charge
maximale de 400 kN peut atteindre 60 krpm [1]. Cependant, I’emploi de paliers
hydrodynamiques résulte en des seuils de vitesses supercritiques au dela desquelles ils
rendent le systéme instable; ce qui découle des termes de couplage de la rigidité du film
d'huile [3]. Cette instabilité¢, dénommée ’0il whip’’, apparait a une vitesse égale au double de
la premié¢re vitesse critique du rotor et est caractérisée par un régime sous-synchrone qui
dégrade dangereusement la performance de I'ensemble mécanique [4]. L’introduction d’une
source de dissipation d’énergie & ’aide de paliers hydrostatiques et intelligents a démontré

ses preuves d'efficacité dans la suppression de cette instabilité.

0.1.1.3  Les paliers hydrostatiques

Les paliers hydrostatiques peuvent étre utilisés quelque soit la charge et la vitesse [1]. Ils sont
utilisés avec succés dans un grand nombre de machines fonctionnant & faibles vitesses et
supportant de fortes charges. Cependant, I’utilisation d’un palier hydrostatique dans des
machines fonctionnant aux hautes vitesses en tant que support « ressort -amortisseur » par
rapport aux autres types de paliers n’est pas répandue. Depuis ’avénement du contrdle des
vibrations des rotors, le palier hydrostatique est nettement plus étudié en tant que structure

contrdlable.

0.1.2 Controle des vibrations de rotors
0.1.2.1 Contrdle passif

Durant les derniéres années, le controle des vibrations des rotors rigide ou flexible, a été
utilisé dans un nombre croissant d’applications, surtout dans les pompes turbomoléculaires,
les compresseurs, les broches tournantes des machines a moleter et les turbines a vapeur. Le

réglage passif des parameétres du systéme n’aboutit généralement pas au comportement



dynamique désiré a cause des effets des fortes charges dynamiques. C’est une des raisons

pour lesquelles on doit s’intéresser au contrdle des vibrations des rotors.

0.1.2.2 Controle actif

Les paliers intelligents deviennent ainsi un moyen pour contrdler les vibrations des rotors et
les forces transmises aux batis lors du passage aux vitesses critiques. L’emploi de
I’amortissement par écrasement du film d’huile, appelé également film fluide - amortisseur,
(‘’squeeze film dampers’’), constitue ’'une des solutions techniques les plus intéressantes

pour contrler les vibrations lors des passages des vitesses critiques.

Une étude sur le contrdle des vibrations de rotors a 1’aide des paliers hydrostatiques

alimentés par un fluide électrorhéologique (Paliers intelligents) fait 1’objet de cette étude.
0.2 Etude Bibliographique

Nous présentons ici une étude bibliographique sur I’état actuel des recherches consacrées au
contrle des vibrations de rotors a l’aide des paliers hydrostatiques. Cette étude
bibliographique présente dans un premier temps les travaux les plus récents portant sur les

paliers hydrostatiques, leur principe de lubrification et ensuite sur le contrdle des rotors.

0.2.1 Les paliers hydrostatiques
0.2.1.1 Principe de la lubrification hydrostatique

La lubrification hydrostatique est parmi les procédés les plus utilisés dans le domaine
industriel. Un palier hydrostatique possede deux surfaces, ’une est lisse tandis que ’autre
comporte une ou plusieurs cavités (ou alvéoles) (Figure. 0.1.a). On distingue deux régions :
une zone ou I’épaisseur h du film est mince (AB et CD) et une zone constituée par les cavités

ou |’épaisseur « ¢ » de film est grande (BC). L’arrivée extérieure du fluide se fait dans



’alvéole par une pompe extérieure qui permet I’introduction de fluide sous pression a travers

a une résistance hydraulique.

Les deux principales méthodes utilisées pour introduire le fluide a I'intérieur des butées

hydrostatiques sont :

e [’alimentation a débit constant (ce type de lubrification est seulement valable pour les
liquides, figure 0.1.b),

¢ I’alimentation a pression constante (Figure 0.1.c).

Dans les systémes a débit constant, on place une pompe a débit constant entre le réservoir et
I’alvéole (figure 0.1.b). Lorsque le mécanisme comporte plusieurs alvéoles, on peut soit
alimenter chaque butée hydrostatique par une pompe individuelle, soit utiliser des régulateurs
a débit constant qui permettent de distribuer le fluide a partir d’une seule pompe. Cette
solution qui assure une grande raideur est peu employée car elle est complexe et colteuse.

On préfére utiliser des systémes a pression constante.

Dans les mécanismes & pression constante, on place une résistance hydraulique
immédiatement en amont de 1’alvéole (figure 0.1.c). Les types de résistances les plus
fréquemment utilisés sont les types capillaires et les orifices & paroi mince (diaphragme). On
emploie parfois des gicleurs qui représentent un compromis entre les deux systemes
précédents. On utilise aussi des résistances auto régulatrices (de type servovalve) qui
possédent une résistance variable avec le débit. Ceci permet d’accroitre la raideur de la butée
hydrostatique. Théoriquement, il est possible de dessiner des résistances variables de fagon a
ce que la raideur du systéme soit infinie. En pratique, ces résistances variables sont parfois
des sources d’oscillations auto - entretenues. La butée hydrostatique devient alors un
générateur de vibrations. On trouve peu de résultats publiés sur ce type de résistances

hydrauliques et ils sont souvent obtenus en laboratoire [1].
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Résistance hydraulique
Pression d’alimentation P, =~

Valve de décharge

Réservoir

c¢) Alimentation a pression constante

Figure 0.1 Principe de fonctionnement et d’alimentation d’une butée hydrostatique

Dans la pratique, le systéme hydraulique est plus complexe, la figure 0.2, donne le schéma du
circuit pour I’alimentation & pression constante d’un palier hydrostatique a quatre alvéoles.
Une pompe alimente le palier & un débit supérieur d’environ 30 % a celui nécessaire. Le
surplus de liquide retourne au réservoir par I’intermédiaire d’un régulateur de pression. Un
capteur de pression permet d’arréter 1’entrainement du rotor si la pression atteint une valeur
trop faible. Le clapet anti—retour et I’accumulateur hydraulique assurent 1’alimentation du
palier jusqu'a I’arrét complet de I’arbre. On peut aussi prévoir une pompe de secours.
L’écoulement est ensuite dérivé vers chaque alvéole sur chaque portion du circuit. On peut
prévoir un clapet anti-retour en cas de surpression dans une alvéole. La résistance

hydraulique Ry doit étre placée au plus prés de P’alvéole afin d’éviter les instabilités de type



pneumatique dues a la compressibilité du lubrifiant. Une pompe peut étre nécessaire pour
assurer le retour du lubrifiant vers le réservoir. Un thermocouplee permet de controler la
température du liquide a la sortie du palier et déclencher I’arrét si celle-ci devient trop
importante. Enfin, un systéme de refroidissement assure une température constante au niveau

de I’alimentation [1].

Résistances
hydrauliques

Accumulateur hydraulique

Clapet anti-retour

Capteur de pression

Réservoir

| I l

Schéma d’alimentation a pression constante : cas réel
Figure 0.2  Principe de fonctionnement d’un palier hydrostatique a 4 butées
hydrostatiques

0.2.1.2  Caractéristiques des paliers hydrostatiques

Pour une application donnée, le choix d’un palier hydrostatique se fait 4 partir de ses

caractéristiques statiques (la charge, débit, ...) et dynamiques (coefficients de raideur et



d’amortissement). Ces derniéres interviennent pour la recherche des vitesses critiques de

ligne d’arbres.

Historiquement, I’existence de la lubrification hydrostatique [5] était connue avant le début
du XX °™ Siécle. Ainsi L.D. Girard en 1865 démontra le principe de la séparation des
surfaces et de la réduction de frottement par injection d’huile sous pression. En 1917 Lord
Rayleigh [5] fut le premier a présenter ’analyse d’un systéme hydrostatique et a calculer la
charge et le couple de frottement d’une butée hydrostatique axiale. En 1948 Gérard [6,7] a

réalis€ des broches utilisant des paliers hydrostatiques dont la raideur était comprise

entre5.107 et 108 N/m. Ces paliers ont été utilisés sur des broches d’aléseuses et de

rectifieuses de grande précision.

La différence essentielle des paliers hydrostatiques par rapport aux autres types de support
réside en ’absence de contact entre les deux surfaces puisqu’une pompe extérieure permet
I’introduction de fluide sous pression a I’intérieur de la zone de contact méme a vitesse nulle.

Cela entraine les avantages et les inconvénients suivants [1] :

O  Avantages

e Une trés grande raideur permettant de conserver un positionnement précis malgré des
fluctuations de charge importantes;

o L’existence d’un film lubrifiant quelque soit la vitesse des surfaces, méme au
démarrage, il n’y a pas de contact métal - métal ; ’usure est donc théoriquement nulle
et la durée de vie du mécanisme infinie;

e L’inexistence de variation de la pression d’huile car la pression est sensiblement

constante dans ’alvéole et la charge est supportée par une grande surface;



o Les défauts de forme des surfaces en présence ont moins d’importance qu’en régime
hydrodynamique car la pression dans ’alvéole est fonction du débit global, et de sa
géométrie et non pas de I’épaisseur du film ;

e Les problemes thermiques sont trés souvent secondaires car, on est en présence d’un
écoulement forcé a débit important, et ainsi, I’hypothése d’un régime d’écoulement

isotherme est justifiée.

Les avantages précédemment énumérés montrent que le domaine d’application des paliers
hydrostatiques est treés vaste. Leurs propriétés spécifiques font qu’ils sont indiqués plus
particuliérement pour :

e Supporter des €éléments qui doivent étre libres par rapport au reste de la machine et
peuvent se déplacer a trés faibles vitesses de maniére uniforme (télescope, broyeur a
boulet par exemple) ;

e Centrer avec précision des éléments appelés a encaisser des charges pouvant varier trés

largement (machines-outils par exemple).

Ces avantages ont fait I’objet de nombreuses études qui ont permis d’appréhender assez bien

leur comportement pendant le fonctionnement.

a Inconvénients

Les inconvénients majeurs des paliers hydrostatiques sont:
e Le cofit, car ils nécessitent une pompe, des filtres, des régulateurs de pression, etc. ;

o La fiabilité, car le moindre incident dans le syst¢me d’alimentation peut entrainer la

destruction des surfaces.

Il existe une grande variété de géométries de paliers hydrostatiques et de stratégies
potentielles pour contréler les pressions. Parmi les géométries les plus simples et appropriées

au contrdle des vibrations d’un rotor, on dénote les paliers hydrostatiques a 4 butées



hydrostatiques. Notons qu’il existe plusieurs configurations des butées (supports), parmi

lesquelles on distingue les configurations & support cylindrique et & support plat.

La configuration a support cylindrique (Figure 0.3.a) est moins coiiteuse mais exige un
mécanisme anti-rotation pour éviter la rotation du palier. Elle est similaire au film
amortisseur cylindrique (Squeeze film dampers SFD) non hydrostatique conventionnel dans
le cas ou il n’y a pas de ressort de centrage (figure 0.4).

La configuration a support plat (Figure 0.3.b) dont ’anti-rotation est inhérente, peut étre

congue pour que le moment de torsion du palier ne crée pas de probléme de lignage [8].

Anti-rotation

~ -
~
. _-
-

Pression d’alimentation P,

(a) Support cylindrique (b) Support plat

Figure 0.3  Configurations de paliers hydrostatiques a 4 butées hydrostatiques.
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Anti-rotation

Film fluide (SFD)

Figure 0.4  Film amortisseur cylindrique

Deés 1949 Shaw et Macks [9] proposent de calculer les caractéristiques statiques d’un palier
hydrostatique en supposant des variations linéaires de la pression dans 1’espace inter alvéoles
et entre les alvéoles et le bord du palier. Si les résistances hydrauliques sont des capillaires,
on obtient un systeme linéaire ou les inconnues sont les pressions dans les alvéoles. Dans le
cas d’orifice en paroi mince, on a un systéme non linéaire. L’approche analytique a été par la
suite, reprise par Rowe [10] et Chaomleffel [11] pour calculer les coefficients dynamiques
d’un palier hybride centré. San Andres [12] a également utilisé cette approche pour
déterminer les coefficients dynamiques d’un palier en tenant compte de la compressibilité du
fluide dans les alvéoles. Ce calcul approché donne de bons résultats lorsque le palier est
centré et que les distances inter alvéoles, et les largeurs, des portées axiales sont petites

devant la largeur du palier.

Dans le cas général (palier chargé, alvéoles quelconques), on doit recourir a des méthodes
numériques. La méthode la plus utilisée est la méthode des différences finies. Toutefois, dés

1972, des auteurs ont utilis¢ la méthode des éléments finis [13, 14, 15]. La pression dans les
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alvéoles peut étre calculée par une méthode de superposition [15] ou par un processus itératif
[1]. La méthode de superposition n’est applicable que s’il n’y a pas rupture du film lubrifiant

et que le régime d’écoulement est laminaire.

Le calcul des coefficients dynamiques peut €tre traité par une différentiation numérique,
méthode la plus utilisée car simple a mettre en ceuvre, ou a partir d’'une méthode de
perturbation, Lund [16]. Cette derniére entraine des calculs analytiques supplémentaires mais
permet de déterminer les coefficients dynamiques du palier sans avoir a se fixer des valeurs
de déplacement et de vitesse pour les incréments et sans avoir & s’imposer des précisions de
calcul trés sévéres [17]. Cette méthode s’impose dés que I’influence de la compressibilité du
fluide dans les alvéoles est prise en compte. En 1976, Rohde et Ezzat [18] montrent que la
prise en compte de la compressibilit¢ du fluide située dans les alvéoles modifie les
coefficients dynamiques du palier. Les raideurs directes du palier augmentent avec la
fréquence d’excitation tandis que les amortissements diminuent et tendent vers zéro. Des
résultats similaires ont été obtenus par San Andres [11] et Ghoh et Viswanath [19]. Dans son
approche analytique, San Andres met en évidence une fréquence critique au-dela de laquelle
I’amortissement direct a été réduit de moitié par rapport a sa valeur correspondante au cas de

fluide incompressible.

Les travaux de Shinkle [20], Rowe [21] et Attar [22], basés sur la continuité du débit
circonférentiel, supposent une génération de pression dans I’alvéole selon la direction
circonférentielle, donc une re-circulation du fluide. Le couple dii aux alvéoles peut parfois
étre plus important que celui dfi au film mince. Bou-Said et Nicolas [23] ont étudié
théoriquement et expérimentalement les effets de l'alignement sur les caractéristiques
statiques et dynamiques des roulements hybrides. Ali [17] a étudié plus particuliérement
I’influence de la masse du fluide située dans les alvéoles sur les coefficients dynamiques du
palier hybride. Plus récemment, Bouzidane [24], Bouzidane et al [25,26], Zahloul et al [27]

ont étudié les effets de rapport de pression sur les caractéristiques statiques et dynamiques



12

d’une butée hydrostatique infiniment longue & quatre patins a double effets. Une méthode de

calcul numérique et une méthode de calcul analytique ont été présentées.

0.2.2 Controle des rotors
0.2.2.1 Modélisation des rotors

Afin de tenir compte des effets de fortes charges dynamiques ou bien dans le cas ou le rotor
opere hors de sa zone de stabilité, le calcul du comportement du rotor doit étre effectué avec
les modéles les plus appropriés. Les techniques de modélisation ont évolué au cours du
temps. Le rotor a tout d’abord été supposé rigide. Puis des modélisations de type éléments
finis (E. F.) ont été proposées. Bonneau (1989) [28], Kassai (1989) [29] et Bonneau (1997)
[30] présentent la modélisation d’un rotor avec plusieurs dizaines de degrés de liberté prenant
en compte les effets gyroscopiques. Ils utilisent la méthode de réduction dite « pseudo —

modale » développée par Lalanne et Ferraris en dynamique des rotors [31].

0.2.2.2 Controle des pressions et amortissement

La tendance & des vitesses élevées de la rotation des machines tournantes et notamment plus
élevées que les résonances fait que le comportement des rotors devient flexible [32].
L’emploi de SFD (Squeeze film dampers) pour contréler les vibrations des rotors a fait
I’objet de nombreuses études. Burrows et autres (1983) [33] ont étudié la possibilité de
contrdler la pression dans un SFD pour diminuer la vibration des rotors. Adams et Zahloul,
(1987) [8] ont étudié le contrdle de vibrations des rotors a ’aide du contrdle de la pression
d’alimentation dans un palier hydrostatique a quatre patins. Les coefficients dynamiques de
paliers hydrostatiques ont été déterminés en utilisant la méthode de ’analogie électrique. Mu
et al (1991) [34] a suggéré un SFD actif avec un anneau conique mobile d'amortisseur.
Cependant, dans un SFD, il en résulte que le premier mode est trés dangereux par rapport au

deuxiéme et troisieme mode [35]. Le réglage des paramétres du systéme par optimisation

passive n’aboutit généralement pas au comportement dynamique désiré.
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0.2.2.3 Controle par fluide électro-rhéologique

Le contrdle des vibrations des rotors par des paliers intelligents s’avére trés recommandé
pour contrdler les vibrations lors du passage des vitesses critiques. Plusieurs chercheurs ont
étudié la possibilité d'employer les fluides électrorhéologiques ER en tant que lubrifiants
intelligents [36]. Les fluides électrorhéologiques ER sont des suspensions de particules
solides dans un liquide & base huileuse. Ses propriétés rhéologiques changent avec
I’application de champs électriques. Ainsi, la viscosité apparente du fluide change. Le
changement de viscosité est réversible et se produit en quelques millisecondes par
’application du champ électrique. Notons qu’il existe deux types de fluides ER: les fluides
dits positive (fluide non Newtonien) et ceux dits négatifs (fluide Newtonien).
Malheureusement, de tels dispositifs industriels ne sont pas répandus. Ces derniéres années,
et grace aux propriétés des fluides électrorhéologiques ER, quelques résultats de recherche
traitant du contrdle de films amortisseurs SFDs par fluide électrorhéologique ont été
rapportés. En 1990, Nikolajsen et Hoque [37] ont été les premiers a appliquer
expérimentalement les fluides électrorhéologiques ER pour contrdler les vibrations d'un
systtme de rotor. Le contrdle de la viscosité a été effectué par la variation du champ
électrique. Ils ont montré que l'amortisseur €lectrorhéologiques ER a pu réduire les niveaux
élevés des vibrations du rotor excité par une force de type balourd. Morishita et Mitsui
(1992) [38] ont présenté des résultats expérimentaux préliminaires du fluide ER dans le SFD
(ER-SFD). Les résultats de leur recherche prouvent que la vibration du rotor pouvait étre
réduite d’une maniere remarquable sur une large gamme de vitesse de rotation en contrdlant
l'amortisseur électrorhéologique ER dans SFD. Tichy (1993) [39] a analysé théoriquement le
fluide ER dans les SFD, en utilisant le modele plastique de Bingham. La réponse d'amplitude
- vitesse et la transmissibilit¢ d’un rotor rigide supporté¢ par un film amortisseur
électrorhéologique ER-SFD ont été calculées. Lee et al (2000) [40] ont présenté la
performance de contrdle des vibrations d'un rotor pour un palier hydrostatique ER-SFD
(fluide pressurisé). Seungchul et al (2005) [41] ont congu un nouveau palier basé sur les

fluides électrorhéologiques ER, afin de contrler les vibrations de rotors flexibles opérant a
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hautes vitesses. Guozhi et al (2000) [42] ont étudié théoriquement et expérimentalement le
contrdle des vibrations d’un rotor flexible considéré comme un simple disque supporté par un
palier de type ER-SFD. Ce palier est congu en couches multiples pour contrdler les vibrations
du rotor. L’analyse théorique d’un fluide ER dans le SFD a été effectuée a I’aide de la
résolution de 1'équation de Reynolds. Pecheux et al (1997) [43] ont étudié numériquement le
controle actif par fluides ER négatifs, pour contrdler les vibrations d’une ligne d’arbre
flexible lors du passage des vitesses critiques. Le rotor flexible est supporté par un roulement
rigide a billes a une extrémité et par un roulement monté dans un film ER-SFD a ’autre. La
mise en vitesse a été effectuée en montant de 6000 a 20000 tr/min avec un chargement du
type balourd. Le champ électrique a été varié en fonction de la vitesse de rotation. Ils ont
montré que l'amortisseur €lectrorhéologique ER permettait une diminution significative des
amplitudes au milieu de I’arbre lors de passage de vitesse critique. Cependant, les
déplacements dans le film amortisseur ER-SFD augmentent avec 1’application du champ
électrique. En plus, ils ont montré que le film amortisseur a donc un réle de dissipation

d’énergie due & sa viscosité.

0.3 Objectifs de 1a recherche

L’objet principal de notre travail est de concevoir un palier hydrostatique intelligent & quatre
patins hydrostatiques alimentés par un fluide électrorhéologique, pour contréler les vibrations
des rotors flexibles lors du passage des vitesses critiques. Afin de contrbler I’amortissement
des paliers, une stratégie de contrdle basée sur le contrdle direct de la viscosité par une

mesure permanente des déplacements du rotor est proposée.

L’idée originale est de monter un roulement a billes dans un palier hydrostatique alimenté par

un fluide électrorhéologique (Figure 0.5).
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Figure 0.5 Palier hydrostatique alimenté par un fluide électrorhéologique

La rotation de I’arbre est supportée par le roulement, alors que le palier hydrostatique joue le
role d’un amortisseur visqueux adaptatif. La viscosité est controlée en fonction de la vitesse
de rotation de I’arbre. Le mouvement de la bague dans le palier se réduit & un mouvement de
translation. Il n’y a pas de rotation entre la bague extérieure du roulement et son logement.
Cette solution originale qui consiste & ajouter un palier hydrostatique intelligent alimenté par
un fluide électrorhéologique (amortisseur adaptatif) peut étre appliquée en certains endroits

appropriés de la ligne d’arbre et ainsi faciliter le passage des vitesses critiques incriminées.
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04 Présentation de I’étude

Les travaux présentés dans cette thése de doctorat concernent la conception d’un palier
hydrostatique intelligent pour contrler les vibrations de rotors. Nous avons axé€ nos travaux

autour de quatre articles de revue (inclus intégralement dans les chapitres 1,2 3 et 4).

e Le premier article, intitulé : « Equivalent Stiffness and Damping Investigation of a
Hydrostatic Journal Bearing » a ¢té publi¢ dans “’Tribology Transactions’’ en avril
2007. L’objet principal de cet article est consacré a I’étude des caractéristiques
statiques et dynamiques d’un palier hydrostatique a quatre butées hydrostatiques,
alimentées par un fluide sous pression extérieure a travers des résistances hydrauliques

de type orifice.

o Le deuxiéme article, intitulé : « An Electrorheological Hydrostatic Journal Bearing
for Controlling Rotor Vibration » a été publié dans ’International Journal of
Computers and Structures’’, 2007. Dans cet article, une étude sur les caractéristiques
statiques et dynamiques d'un rotor rigide supporté par un nouveau palier hydrostatique
intelligent alimenté par un fluide electrorheological négatif (NER) sous pression

extérieure a travers des résistances hydrauliques de type capillaire est présentée.

e Le troisieme article, intitulé : « Non Linear Dynamic Behavior of a Rotor Rigid
Supported by a Hydrostatic Journal Bearing » a été soumis en Mai 2007 au journal
« Journal of Tribology ». Cet article est consacré a I’étude du comportement
dynamique non lin€aire d'un rotor supporté par un palier hydrostatique a quatre butées
hydrostatiques, alimentées par une pression extérieure a travers des résistances

hydrauliques de type capillaire.

e Le quatrieme article, a été soumis en Avril 2007 au journal, « Journal of Vibration and
Control », et est intitulé, « Non Linear Behaviour of a Flexible Shaft controlled by

Electrorheological Hydrostatic Journal Bearings ». L'objet principal de cet article
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est d’étudier le comportement dynamique non linéaire d’une ligne d’arbre flexible
supporté par un nouveau palier hydrostatique intelligent a quatre butées hydrostatiques,
alimentées par un fluide €lectrorhéologique sous pression extérieure a travers des
résistances hydrauliques de type capillaire, pour contrdler les vibrations de rotor lors de

passage des vitesses critiques.

Enfin nous dégagerons dans une conclusion générale les principaux résultats et les différentes

perspectives qui peuvent étre envisageés.



CHAPITRE 1

EQUIVALENT STIFFNESS AND DAMPING INVESTIGATION OF A
HYDROSTATIC JOURNAL BEARING

1.1 Présentation

L’objet principal de cet article est consacré a 1’étude des caractéristiques statiques et
dynamiques d’un palier hydrostatique a quatre butées, alimentées par une pression extérieure
a travers des résistances hydrauliques de type orifice. L’écoulement est considéré
incompressible et le régime est laminaire, isotherme et permanent. Un mode¢le d’approche
numérique, basé sur la théorie linéaire, est développé afin d’étudier I’effet de 1’épaisseur du
film, le rapport de pression et les configurations géométriques du palier hydrostatique sur les
caractéristiques statiques (débit et charge statique) et dynamiques (raideur et amortissement)
du palier hydrostatique au point de fonctionnement (palier non chargé) et lorsqu’on s’¢éloigne
du point de fonctionnement (palier chargé). Les résultats obtenus montrent que le palier
hydrostatique a quatre butées présente de bonnes caractéristiques dynamiques et une
excellente stabilité en raison de sa haute rigidité, son amortissement adéquat ainsi que des

valeurs nulles des termes de raideurs croisées du film d’huile.

Le calcul des caractéristiques dynamiques du palier peut étre effectué de deux maniéres

différentes (annexe 2 et 3):

v Soit en considérant le palier comme un ensemble indissociable;

v Soit en considérant le palier comme la juxtaposition de quatre butées hydrostatiques a
simple effet, qui par assemblage, constituent le palier hydrostatique. Dans ce cas, le
calcul des caractéristiques de chaque butée hydrostatique a simple effet se fait

successivement.

Dans la présente étude nous allons utiliser la seconde méthode, car elle est couramment

utilisée. Elle nous permet de réduire les dimensions des programmes de calcul, mais impose
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la connaissance de la pression dans ’alvéole et les pressions aux extrémités libres au niveau
de chaque butée a simple effet. Le calcul des caractéristiques du palier revient donc, au calcul
des caractéristiques de quatre butées hydrostatiques partielles dont 1’étude est analogue a

celle d’une butée hydrostatique a simple effet.

Cette étude a été publiée dans Tribology Transactions, Avril 2007 et est présentée

intégralement dans la section suivante.
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1.2 Article

EQUIVALENT STIFFNESS AND DAMPING INVESTIGATION OF A
HYDROSTATIC JOURNAL BEARING

A. Bouzidane and M. Thomas
Department of Mechanical Engineering, Ecole de technologie supérieure
1100 Notre-Dame Street West, H3C 1K3 Montreal (Quebec), Canada

ahmed.bouzidane@etsmtl.ca

marc.thomas@etsmtl.ca

http://www.mec.etsmtl.ca/recherche/prof/mthomas/mthomas frame.htm

ABSTRACT

The aim of this research is to study the dynamic characteristics of a hydrostatic journal
bearing, with four hydrostatic bearing flat pads fed by diaphragm restrictors, and supporting
a rotor. It is assumed that the fluid flow is incompressible, laminar, isothermal and steady
state. Linear modeling was performed using a numerical method in order to investigate the
effects of film thickness, recess pressure and geometric configuration on the equivalent
stiffness and damping of a hydrostatic journal bearing. In the first step, the variation of the
equivalent stiffness and damping is studied according to the pressure ratio for different
geometric configurations of a hydrostatic bearing at the point of operation. In the second
step, the variation of the equivalent stiffness and damping is studied according to the ratio of
film thickness, for different geometric configurations of a hydrostatic bearing away from the
point of operation. The results show that the hydrostatic journal bearing has good dynamic
characteristics and excellent stability because of its higher stiffness, damping and zero cross-

coupling terms.
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Nomenclature
A/B ratio of hydrostatic bearing pad dimension
Cq discharge coefficient

Keqx and Kegy
Keqry and Keqyx
Ky

Py

Py

Py

Qoi, Qoxi ;Qozi;Qoyi

equivalent damping [Nm/s] in direction x and y respectively.

cross- coupling damping [N.s/m]

damping [Nm/s] of the i™ hydrostatic bearing pad

orifice diameter [m] ;

h; [m)] is the film thickness of the i™ hydrostatic bearing pad .

the film thickness at the center position of the hydrostatic journal
bearing

equivalent stiffness [N/m] in direction x and y respectively

cross- coupling stiffness [N/m]

stiffness [N/m] of the i hydrostatic bearing pad

recess pressure [Pa] corresponding to hydrostatic bearing pad n° i
recess pressure respectively at the center position of the hydrostatic
journal bearing

supply pressure [Pa]

flow rate requirement [m’/s] of the i™ hydrostatic bearing pad flow
rate requirement [m>/s] in direction x, z and y respectively of the i
hydrostatics bearings pad

flow through an orifice [m>/s] of the i™ hydrostatic bearing pad

total flow rate requirement [m>/s]

area [m?] of hydrostatic bearing pad

area [m*] of hydrostatic bearing recess

flow velocities [m/s] in the directions x , z and y respectively of the

it hydrostatic bearing pad
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Vi squeeze velocity [m/s] of the i™ hydrostatic bearing pad
Wi load capacity [N] of the i™ hydrostatics bearings pad
Wy, Wy load capacity [N] in direction x, y respectively

Pri
Po = P_S (h; =h,;P, =P,) ratio of recess pressure over supply pressure at the center position of
A= :_(3) = %:_ hydrostatic journal bearing

film thickness ratio

u

viscosity [Pa.s]

1.2.1 Introduction

The technological evolution of machines requires high performance operating conditions in
terms of power, rotational speed and load capacity. As a result, bearing-associated problems
have arisen in high speed rotating machines. Hydrodynamic journal bearings have a self-
excited instability, which is commonly called “whirl instability”. The speed of the journal at

the onset of this instability is a limiting factor of a rotor-bearing system operation [1].

Squeeze Film Dampers (SFDs) are efficient in reducing vibration of rotor bearing systems
when reaching critical speeds. SFDs generate their damping force capability in reaction to
dynamic journal motions squeezing a thin film of lubricant in the clearance between a
stationary housing and a whirling journal [2]. Many efforts have been made to use the SFD
as a device for actively controlling rotors. Burrows et al (1983) [3] have investigated the
possibility of controlling pressure in an SFD as a mean of controlling rotating machinery.
Adams and Zahloul, (1987) [4] have studied the vibration of rotors by controlling the
pressure in hydrostatic four-pad SFDs. The flat pad coefficients were determined using an
electrical analog method. They showed, using a linear method, that stiffness is quite
controllable with supply pressure while damping is nearly insensitive to supply pressure

changes. Mu et al (1991) [5] suggested an active SFD with a movable conical damper ring.
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Bou-Said and Nicolas (1992) [6] theoretically and experimentally investigated the effects of

misalignment on the static and dynamic characteristics of hybrid bearings.

Lately, El-Shafei and Hathout (1995) [7] developed a complete mathematical model of the
hybrid squeeze film dampers (HSFDs) rotor system and its automatically controlled circuit.
As a first attempt in controlling HSFDs for the active control of rotors, the rotor model was
simplified and taken as a conventional Jeffcott rotor. An ON-OFF control algorithm based on
rotor speed feedback was proposed and was shown by numerical simulation to be quite
powerful in controlling rotor vibration. Braun et al (1994) [8] and (1995) [9] performed an
extensive analysis of variable lubricant viscosity with pressure and temperature and also flow
pattern in the recesses. Sawicki et al (1997) [10] experimentally and theoretically
investigated the effects of dynamic eccentricity ratio on the dynamic characteristic of a four—
pocket, oil-fed, orifice-compensation hydrostatic bearing including the hybrid effects of
journal rotation. Hathout et al (1997) [11] summarized the modeling and control of hybrid

squeeze film dampers for the active vibration control of rotors exhibiting multiple modes.

However, even with these kinds of bearings, there is still vibration due to the unbalanced
mass of the rotor and whirl instability of the bearing. Therefore, there is still the need for an
effective method of suppressing the unbalanced response and whirl instability of the system.
Harma et al (1998) [12] investigated the effects of unconventional recess geometries on the
minimum film thickness, flow rate, rotor dynamic coefficients and threshold speed. To
reduce these cross-coupled forces and raise the onset speed of instability, San Andres and
Childs (1997) [13] investigated the angled injection hydrostatic bearings. The analysis
revealed that the fluid momentum exchange at the orifice discharge produces a pressure rise
in the hydrostatic recess, which delays the shear flow induced by the journal rotation, and
thus, reduces cross-coupling forces. The predictions as well as the measurements
demonstrate that the advantage of angled injection in hybrid bearings is lost as the journal
speed increases, causing a dominance of hydrodynamic over hydrostatic effects. Also aimed
at reducing cross-coupled forces, the use of deliberately roughened stators, which has already

been successfully tested for liquid “damper” seals, has been theoretically as well as
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experimentally investigated by Fayolle and Childs (1999) [14]. Zahloul, et al (2004) [15]
investigated the effects of film thickness on the static characteristics of a rectangular four-pad
hydrostatic thrust bearing when one moves away from the center position of the hydrostatic
journal bearing. Ilmar and Flavio (2004) [16] have shown that it is possible to reduce cross-
coupling stiffness and increase the direct damping coefficients through active lubrication,
which results in rotor-bearing systems with larger thresholds of stability. Bouzidane and
Thomas (2005) [17] applied a negative electrorheological fluid (NERF) within the four pad
hydrostatic bearing that they had developed. They investigated the effects of
electrorheological fluids, recess pressure and eccentricity ratio on load carrying capacity,
flow, the equivalent dynamic characteristics, and the effects of electrorheological fluids on
variation of the unbalance response and the transmissibility of an NERF hydrostatic journal

bearing.

The objective of this research is to study the dynamic characteristics of a hydrostatic journal
bearing, with four identical hydrostatic bearing flat pads fed by diaphragm restrictors. The
static and dynamic characteristics of the hydrostatic journal bearing, such as the static load,
flow rate and the equivalent dynamic characteristics (stiffness and damping) are investigated.
The advantage of using a hydrostatic journal bearing consists of eliminating cross-coupling
terms (stiffness and damping). Furthermore it allows for the increase of the direct damping

coefficients when operating far from the point of operation.

1.2.2 Hydrostatic Journal Bearing Description

Two kinds of configurations for segregated four-pad bearings may be considered from
among the simplest geometries: the cylindrical and the rectangular configuration.

The cylindrical pad configuration is probably the least expensive to manufacture, but requires
a mechanical anti-rotation device to prevent rotation of the supported bearing. The
cylindrical configuration is similar to conventional non hydrostatic cylindrical squeeze-film

dampers without the use of a mechanical centering spring.
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By comparison, the rectangular pad configuration, (figure 1.1), is inherently without rotation
and consequently, one may make the assumption that the bearing is not allowed to have

tilting and/or misalignment [4, 15].

In this paper, the hydrostatic journal bearing rectangular pad configuration (figure 1.1) has
been investigated. It is composed of four identical hydrostatic bearing flat pads in a zero-tilt
configuration, with indices 1, 2, 3 and 4 respectively indicating the lower, right, upper and
left characteristics of the thrust bearings. The hydrostatic journal bearing is fed with fluid by
the recesses, which are themselves supplied with an external pressure Ps through diaphragm
restrictor-type hydraulic resistances. It is assumed that the fluid flow is incompressible,

laminar, isothermal and steady state.

The calculation of hydrostatic journal bearing characteristics is given by considering the
hydrostatic journal bearing as the juxtaposition of four hydrostatic bearing flat pads (figure
1.2).

Py J Py Flow direction

High pressure oil =7 Restrictor orifice
vy supply

Bearing pad sill Bearing pad
Z

v] 8

Figure 1.1 Hydrostatic journal bearing geometry and nomenclature
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1.2.3 Numerical modeling

1.23.1  Reynolds Equation

The Reynolds equation allows for the computation of the distribution pressure P(x,z) and
P(y,z). These equations can be solved numerically by applying the centered finite difference
method or analytically, by considering the particular assumption of infinitely long journal

bearing.

If no slip between the fluid and the housings is assumed, the boundary conditions associated

with the field speed will be as follows (figure 1.3):

X Mi y
-H : .... o TN A

Bearing pad
z P, 7 P,
Z3
2
Z
0
a) Bearing flat pads N°i (i=1 and 3) b) Bearing flat pads N°i (i= 2 and 4)

Figure 1.2 Hydrostatic bearing flat pads
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¢ on bearing flat pad:
U,=0;V, =0;W,=0 ;i=1and3

. (1.D
V,=0;U; =0;W,; =0 ;i=2and4
e onjournal:
U, =0; V,, =h, ;W,, =0;i=1and3
(1.2)

V,, =0; U, =h, ; W, =0;i=2and4

where U,;;V,; and W,; are the speeds of the surface of the bearing pad N°iand U,;;V,; and

W,; are the speeds of the surface of the journal.

Journal Journal
Vi W X Uzﬂh Wai

YA A

Ui Vi
I V4 i z
Hydrostatic pad Wk Wi Hydrostatic pad hii YUl Wi
o>( >~ Ui o>( > ; Vii
a) Bearing flat pads N° i (i=1 and 3) b) Bearing flat pads N° i (i= 2 and 4)

Figure 1.3  Boundary conditions of squeeze film dampers

With these boundary conditions, and for an incompressible, laminar, isoviscous, inertialess

fluid flow that is free of cavitations, the Reynolds equation may be written as:

0 aP.(x z)) 8 (oP(x z)) o

—| L2 || 2 = 125 h =

ax( dx ) 62( 0z h (=1 and 3) (1.3)
where: 0 <x<Aand0<z<B

o (0P(v.z)) . 0 (dP(y.2) e

~| +—|— = 12-=h, (=

ay( oy ] az( 0z B (i=2 and 4) (1.4)

where: 0 <y<Aand0 <z<B.
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P.(x,z) is the hydrostatic pressure field of the first and the third hydrostatic bearings ;

P.(y, z) is the hydrostatic pressure field of the second and fourth hydrostatic bearings ;

ﬁi represents the squeeze velocity of the i™ hydrostatic bearing pad, and

h; is the film thickness of the it hydrostatic bearing pad (i=1,2,3 and 4 ).

It is assumed that the pressure in the recess is constant and equal to P;; and the ambient
pressure is equal to 0. Thus the boundary conditions of equations (1.3) and (1.4) are:
fori=1and3

P(0<x<A;z=0,B)=0; P,(x=0,A;0<z<B)=0

(1.5)
P.(x,<x<x,;z,<z2<z,)=P,
and for i=2 and 4
P.(0<y<A;z=0,B)=0; P,(y=0,A,;0<z<B)=0 (1.6)

P(y, £y<y,;2,£222,)=P;

The resolution of the equations (1.3) and (1.4) enables us to obtain the pressure field P; (x,z)
and P;i(y,z). The resolution of the Reynolds equation can be solved numerically by applying
the centered finite difference method or the finite element method. The finite difference

method is most generally used when considering a rectangular surface.

1.2.3.2 Carrying Load Capacity

The integration of pressure over the bearing area yields the following load capacity result:

W, = _[Pi ds 1.7)
S

where s is contact surface and ds is an element of the surface.

Therefore, the fluid film forces on the journal may be written as:
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Wx = wpz _WP4
W, =W, - W (1.8)
y — Pl P3

where W, and W, are the load capacities in directions x and y, respectively .

1.2.3.3 Recess Pressure

The recess pressure for each hydrostatic bearing pad (figure 1.2) is determined from the

resolution of the flow continuity equation as follows:

Q. =Q, (1.9)
fori=1and3
Qs = Qo + Qo +Qy; (1.10)
where:
B . A )
Qoxi '—'2de f| uxidy > Qozi =2de .[II uzidy (111)
0 0
1 OP, 1 0P,
U= o (y- Y, P = y-h)y (1.12)
| O
and fori=2 and 4
Qoi = Qoyi +Qozi +Qvi (113)
where:
A .
Quyi —ZIde udx 5 Qu =2 Ide u,dx (1.14)
0
1 1 OP,
u x—-h, =——(x-h.
"= ay( s uy = by (1.15)

where u, U, and u, are the flow velocities in the x, y and z directions respectively.

Q. =S,h. (1.16)

where Q,; represents the squeeze flow of the i™ hydrostatic bearing pad (i=1, 2, 3 and 4)



30

The flow through an orifice [18 ] is governed by :

Q. =ncdRéW/§(Ps _Pri) (1.17)

where R, is the orifice radius and Cq is the discharge coefficient.

Parameter Cq4 is a function of the Reynolds number, Re. Typically, it varies in a nonlinear

fashion from C,; =0.3 for Re=2 to C; ~0.7 at Re~ 100, and drops to about C, ~0.6 for
higher Re values [18].

1.2.3.4 Flow Rate Requirement

The total volumetric flow rate that must be supplied to the hydrostatic journal bearing is:

Q=) .Q. (1.18)

1.2.3.5 Dynamic Characteristics of Hydrostatic Journal Bearing

Each individual pad of the hydrostatic bearing contributes to the stiffness and the damping of
the complete multi-pad device. As a flat pad is considered, each pad provides stiffness and a

damping effect only in the direction perpendicular to the plane of the flat pad [4].

The pad stiffness may be obtained using a linear approximation. If a small displacement Ah,
and a small speed Ah, are imposed around the equilibrium state defined by h,,h , in

direction y, for the hydrostatic bearing pad N° 1, a first-order expansion therefore gives:

W (h,,h, +Ah,, Ah, =0,AR )= W, (h,,h,,0, 0)+Ah1(‘;:’”} +Aﬁl(a¥”] +...(1.19)
0 0

1 1

Equation (1.19) can then be expressed as:

We, (hx’hy +Ah,, Al:lx = OsAfH)" Wy, (h, ’hySO’O) =—K; Ah, - Cy, Al:]l (1.20)
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The single pad linearized stiffness and damping coefficients of the hydrostatic bearing pad
N° 1 may thus be obtained by identification of equations (1.19) and (1.20):

Kp =- oW,
oh,
oW

Cp =— -
oh, )

(1.21)

(1.22)

A similar approach can be extended to the calculation of the other hydrostatic bearing pads:

oW
Kp=- =
oh,
oW
sz == 2
oh,

s Kpy =

b

0

;Chrs z—[
0

1

oW oW

ah”j , Ky, =—( ah*"‘) (1.23)
3 Jo 4 Jo

—— | Cn =% 1.24

oh, }0’ P (6h4 . (1.24)

K, and C,; represent the stiffness and damping coefficients of the i" hydrostatic bearing

pad (i=1,2,3 and 4), respectively .

The partial derivatives are calculated numerically. Thus, the equivalent dynamic

characteristics of the hydrostatic journal bearing are written as:

Kegx =Kpy +Kpy and K, =Kp + Ky

Ceqx =Cp + Cpy and Ceqy = CP] +Cps

(1.25)

(1.26)

where K, andK,  represent the equivalent stiffness, in directions x and y, respectively,

and C,, and C_, represent the equivalent damping, in directions x and y, respectively.
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Note that the cross-coupling forces are equal to zero, which implies that the cross-coupling

stiffness and damping will be zero.
Ky = Kegw = 0andC_, =C, =0 (1.27)

eqxy eqyx eqxy

1.2.3.6 Flow charts

The flow charts of the numerical simulations used for computing the dynamic characteristics

as functions of the pressure ratio, dimensions and film thickness are shown in figures 1.4 and
1.5.

START
Initial Data Input
¥
l A/B Input
¥
rA=1
Y
B, =0.005
i Computes
Computes | ® P;;(x,z) from equation (1.3)

Film thickness h, from equation (1.9) | [ Where: h; =0; i=1and3

Y

B, =B, +0.01 Computes Computes
. 1 ¢ P,;(x,z) from equation (1.3)

* (W) from equatl_on (1.8) e W, from equation (1.7)
¢ (Qr) from equation (1.18) e P, from equation (1.9)
¢ (Kyeq) from equation (1.25) = Where: i =1and 3
¢ (Cy.q) from equation (1.26)

!

Yes

Figure 1.4  Flow chart of the effect of the pressure ratio and dimension ratio A/B, on the

film thickness, flow and dynamic characteristics, at the point of operation

defined by A =1, in the y direction.
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As the dynamic behavior is the same in both directions, the computations have been carried
out in the y direction by considering pads 1 and 3 (figure 1.4 and figure 1.5). Then, the same
computations have been carried in the x direction by considering pads 2 and 4. The
computations of the pressure distribution were determined from resolution of the Reynolds
equations (equations 1.3) by applying the centered finite difference method. The linear
systems of equation were solved by using Gauss-Seidel method using an over relaxation
factorw =1.7. The computation of the film thickness and recess pressure were determined
using an iterative secant method after bounding the roots. The convergence tolerances of

these computations were defined as follows:

P - P} 3
e on the pressure: —oop. | " 5.10 (1.28)

e on the film thickness: 10

® 0N recess pressure: 10°

where: P ; represented the computation of pressure at each mesh point (i,j) and r is the

iteration number of computation.

The linear stiffness and damping coefficients are obtained numerically using small
perturbations of the shaft position, at the equilibrium position of the shaft. The following
equations, which take into account the supply pressure, the film thickness, the oil viscosity

and the bearing dimension were developed.

e Small displacement:  Ah, =0.05h, (i=1 and 3) (1.29)

3
e Small speed : Ah, = 0.01% h,

: = (i=1 and 3) (1.30)
7}
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START

| Initial Data Input
Y
A/B and Bo Input
Y
| A=
]

Computes
Film thickness hy from equation (1.9)

Computes
® Py1(x,2) from equation (1.3)

| «| where: ﬁi =0;i=1and 3.

Computes Computes
—=t o P, 3(x,z) from equation (1.3)
e (W,)from eque}tion (1.8) o W, from equation (1.7)
A=A+0.01 * S(T f)i"f’rm equatl(:in (1(-}?5) |° P; from equation (1.9)
. veg) from equation (1. [ where i=1 and 3.
¢ (C,q) from equation (1.26) ere 1 3
Y
Yes

Figure 1.5  Flow chart of the effect of the film thickness ratio A and dimension ratio A/B

on the static load, flow and static and dynamic characteristics in the y

direction

The numerical parameters for computation are summarized in Table 1.1 and the properties of
the lubricant are given in Table 1.2 [10]. The orifice radius d, is 2.234 mm and the discharge

coefficient, Cq, is 0.6.

SI

S, (AxB=DxL) | 6.192.10° m®
a/A 2.0436
b/B 1.5180

Table 1.1 Simulation parameters



35

Non - Detergent Oil SAE 30

Grade 100
p : Density 879.5 kg/m’
K : Absolute Viscosity
@37.8°C 97987.10° Pa.s
(100° F) (14.212.10°° reyn)
Viscosity Index 95

Table 1.2 Lubricant properties

1.24 Numerical Results

A and P are defined as the ratio of film thickness from the equilibrium position and pressure

ratio respectively :

h, h

A==t (1.31)
0 0

We have made the assumption that the film thickness is the same in both
directions(hOX = hoy = ho)-
h,
h,+h, =2h, ; h—=2—x (1.32)
0

h,+h, =2h,; %zZ—X (1.33)

0

The ratio of the recess pressure over the supply pressure B; is defined by:
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Bi=3" (1.34)

At the point of operation which is defined as the hydrostatic journal bearing center position

of zero load, the following relations are obtained:

h =h,
=1 =0 =Fo (1.35)
Bozp_ro

where hjand P, are the film thickness and the recess pressure respectively at the center

position of hydrostatic journal bearing, and h; is the film thickness of the i" hydrostatic
bearing pad (i =1,2,3 and 4).

The characteristics of a hydrostatic journal bearing such as the static load, flow, equivalent

stiffness and damping are investigated.

In the first step, the variation of the film thickness, flow and dynamic characteristics are
studied according to the ratio of pressure By, for different geometric configurations A/B, at

the point of operation (A=1);

In the second step, the variation of static load and dynamic characteristics, as a function of
the ratio of film thicknessA, for different geometric configurations (A/B) at the point of

operation (B, = 0.69 ), are examined;

In the third step, the variation of the static load and dynamic characteristics as a function of
to the film thickness ratioA are studied for different ratios of pressure Py, when the
dimension ratio is A/B=2.125. The dimension ratio A/B=2.125 (D/L=2.125, where D:

diameter of test bearing; L: length of test bearing) was chosen in order to compare the results

with those described in the work of Sawicki et al [10].



37

In the second step and third step, the supply pressure Ps was defined as follows: Ps = 25.855
Bar (P, = 10.342 Bar, o = 0.4) in order to compare the results obtained with the new
hydrostatic journal bearing and those obtained with the hybrid journal bearing presented in
the work of Sawicki et al [10]. Figure 1.6 describes the variation of pressure distribution for
four dimension ratios: A/B=1, 2.125, 3 and 6. These curves show that the pressure
distribution is spread along the entire bearing pad surface, without concentration of pressure.
Note that when the value of dimension ratio A/B moves away from 1, the pressure
distribution according the length of the bearing pads (A) decreases because the flow

increases.

A/B = 1; Mesh size: 98, 98 A/B=2.125; Mesh size: 144, 68

Pressure (Bar)

A/B = 6; Mesh size: 244, 40

Pressure (Bar)
Pressure (Bar)

Figure 1.6  Pressure distribution for many geometric configurations A/B (Pyo= 10.342
Bar,f, =0.4,hy=2.11mm)
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1.2.4.1 Film thickness analysis

Figure 1.7 shows the effect of the pressure ratio and dimension ratios A/B, on the film
thickness, flow at the point of operation defined byA =1 (h; = h, for i=1, 2, 3 and 4). The
variation of film thickness is studied according to the pressure ratio By, for different
geometric configurations A/B at the point of operation (A =1). Figure 1.7 shows that the film
thickness decreases when the pressure ratio increases and that the film thickness decreases

when the value of dimension ratio A/B moves away from 1.

Rippel [19] had obtained similar results using an analytical method. The flat pad coefficients
of the hydrostatic bearing were obtained by using an analogy with an electric field.

looE-zF E ‘; T T T T j
A =1 ]
s m e A/B=1 .
1.0E-3 -
= ]
2 i
g
= >
1.0E-4 =3
E. =~
= — N
l
1.0E-5 L ‘

00 0.1 02 063 04 05 06 0.7 08 09 1.0
Pressure ratiof3,

Figure 1.7  Film thickness versus pressure ratio for many geometric configurations A/B

1.2.4.2 Equivalent stiffness analysis

Figure 1.8 shows the effect of the pressure ratio fo and film thickness ratio A on the
equivalent stiffness of the hydrostatic bearing for different geometric configurations (A/B).
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This figure shows that the optimal stiffness is obtained for a pressure ratio value close to

0.69, irrespective of the ratio of A/B. Again Rippel [19] had obtained similar results using an
analytical method. The flat pad coefficients of hydrostatic bearing had been obtained using

an analogy with an electric field. At this pressure ratio and at the point of operation (A=1),

the stiffness increases with the ratio A/B, and decreases with the film thickness ratioA..

1.2E+8 1.2E+8 e
—
P A= N S Bo =0.69
_ - \ —_ S\N
E 1.0E+8 ;/’ ,,-\\\ E 1.0E+8 =xy N —_—— = i
- 7 - \ = N N
€ ,’ﬁé/ AN € AN — — — A/B= )
J 80E+7 7 4 W\ JF 80E+7 X
I P 4 Ay W Y A/B=2.125 -
p — Y, /4 - -
g 6.0E+7 VA ! ! i \ g’ 6.0E+7 \\\. """ A/B=1 ]
— 0 7 2 - A)
2 g = ‘iz Y% L
£ i am=1 A € N
2 40E+7 o & 4.0E+7 N
3 —— A/B=2.125 **\- R
——2 L ~ *h_j:‘ \\sk
20847 — L fF AR 20647 e
7 T ——--- AB=6 o =
| |
0.0E+0 Z_ I I ] | |

0.0 0.1 02 03 04 05 06 0.7 0.8 09 1.0
Bo

10 11 12 13 14 15 16 17
A

1.8 19 20

Figure 1.8  Equivalent stiffness for many geometric configurations A/B

Figure 1.9 shows the effect of film thickness ratio A for different pressure ratio fo on the
equivalent stiffness of the hydrostatic bearing for A/B = 2.125. This plot shows that the
optimal equivalent stiffness is obtained for a pressure ratio of 0.69 for film thickness ratio A
lower than 1.3. On the other hand, the equivalent stiffness increases with the pressure ratio 8,
when the film thickness ratio A is greater than 1.75. When the film thickness ratio A

increases, the equivalent stiffness is strongly affected by the pressure ratio, .
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Figure 1.9  Equivalent stiffness with the film thickness ratio A for many pressure ratios B,

1243 Equivalent damping analysis

Figure 1.10 shows the effect of pressure ratiop,, film thickness ratio A for different
geometric configurations on the equivalent damping of the hydrostatic bearing. The latter
increases with film thickness ratioA and with the dimension ratio A/B. This curve also
shows that damping increases almost linearly with the pressure ratio g, for values lower than
0.5, and increases significantly for higher values of pressure ratio ,. When the pressure ratio

is higher than 0.69, the equivalent damping increases and this increase is more pronounced
with the dimension ratio A/B.
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Figure 1.10  Equivalent damping for many geometric configurations of A/B

Figure 1.11 shows the effect of film thickness ratio A for different pressure ratio B, on the
equivalent damping of the hydrostatic bearing, when the dimension ratio is A/B=2.125. This
figure shows that the equivalent damping increases with the pressure ratio B, and with the

film thickness ratio A. This increase of damping can be explained by the fact that an increase
of recess pressure produces a decrease of film thickness hy and that an increase of the film

thickness ratio A produces a decrease of film thickness h; and h;.

1.24.4 Comparisons between hydrostatic journal bearings and hybrid journal
bearings

Table 1.3 shows a comparison of the stiffness and damping obtained with the hydrostatic
journal bearing that has been developed and with the hybrid journal bearing presented in the
work of Sawicki et al [10] for two static ratios:

a) A=1lorg, =0 and

b)A=1250re, =0.25 (g, =A —1[17]).
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The film thickness is hg= 2.11 mm, the recess pressure: P, yis 1.0342 MPa, the pressure ratio
is B,= 0.4 [10]. Table 1.3 data reveals that because of its higher stiffness, good damping

and zero cross-coupling terms, the hydrostatic bearing has better dynamic characteristics and

stability than the hybrid journal bearing.

IEH10 =y

_ B A/B=2.125 T !
EOIEH9 —-
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- 7
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il S — R /]
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- o 7
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1.0 1.1 12 13 14 15 16 1.7 1.8 19 2.0
A

Figure 1.11  Equivalent damping with the film thickness ratio A for many pressure ratios g,

1.2.4.5 Flow analysis

Figure 1.12 investigates the effect of pressure ratio and film thickness on flow for different
geometric configurations (A/B). This figure shows that the flow decreases when the pressure
ratio Bgincreases. When the value of the ratio is Bg=1, flow is zero because the recess
pressure is equal to the supply pressure and consequently the film thickness hg is null. The

results were determined with no film speed (V; =0m/s). The flow decreases when the film
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thicknessA increases to a minimum of 1.7 and increases for higher values. The effect of

geometry (ratio of A/B) does not affect the flow because the recess pressure is considered

constant.
Static ratio Static ratio
A=1lorg, =0 A=1250rg =0.25
B,= 0.4 B,=0.4
Hydrostatic Hybrid Hydrostatic Hybrid
journal journal journal bearing journal
bearing bearing [10 ] bearing [10]

Stiffness | Kix 73 58.5 73.5 58.2
(MN/m)

Stiffness | Kyy 73 58.5 73.5 58.2
(MN/m)
Damping | Cw 71.6 ' 79 90.6 82
(KN.s/m)
Damping | Cyy 71.6 79 90.6 82
(KN.s/m)

Cross — Kyy 0 8 0 25
stiffness Kyx 0 -8 0 -6
(MN/m)

Cross- Cxy 0 0 0 1
damping [c 0 0 0 1
(KN.s/m)

Table 1.3 Comparison between hydrostatic journal bearing and hybrid journal bearing
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Figure 1.12  Flow for many geometric configurations A/B

1.2.4.6  Static load

Figure 1.13 shows the effect of the film thickness ratio for different geometric configurations
on the static load of the hydrostatic journal bearing, when the point of operation is
defined:B, =0.69;A=1. The results show that the static load increases with the film
thickness ratio and decreases with the dimension ratio A/B. This is due to the fact that the
film thickness decreases with the dimension ratio A/B (figure 1.7). It can be noticed that the
static load is null at the point of operation (A =1) as expected. The results were determined

with no film speed (V; =0m/s).
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Figure 1.13  Static load for many geometric configurations A/B

13 Conclusion

Linear approximation has been conducted in order to investigate the effects of film thickness,
pressure and geometric configurations on the equivalent stiffness and damping of a
hydrostatic journal bearing (HIB). The results of the numerical simulation can be
summarized as follows:
o The HIB presents good dynamic characteristics and an excellent stability because of its
high stiffness and damping and zero cross- coupling terms.
e The film thickness h, decreases with the pressure ratio and with the dimension ratio
(A/B).
¢ An optimal equivalent stiffness is obtained for a pressure ratio close to 0.69 irrespective
of the geometric configurations A/B at the point of operation (A=1). The equivalent
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stiffness increases with the value of dimension ratio A/B. When the film thickness ratio
increases, the stiffness decreases. However, a high pressure ratio allows a large stiffness
for when the film thickness ratio becomes larger than 1.55.

e The equivalent damping increases with the pressure ratiof3,, with the film thickness
ratioA and with the dimension ratio (A/B). This is because an increase of pressure ratio
produces a decrease of film thickness hy and because an increase of the film thickness
parameter A produces a decrease of film thickness

e The flow decreases with increased pressure ratio. It decreases to a minimum at A = 1.7
and increases slightly for higher values.

o The static load increases with the film thickness ratio and decreases with the dimension

ratio A/B.
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CHAPITRE 2

AN ELECTRORHEOLOGICAL HYDROSTATIC JOURNAL BEARING FOR
CONTROLLING ROTOR VIBRATION

2.1 Présentation

Nous avons présenté dans cet article un nouveau palier hydrostatique intelligent alimenté par
un fluide électrorhéologique (ER - HIB) basé sur le contr6le de I’amortissement pour

contrbler les vibrations des rotors rigides et de réduire les forces transmises au bati.

Dans I’analyse dynamique d’une ligne d’arbre supporté par un palier hydrostatique, le
comportement du palier est gouverné par les forces hydrostatiques engendrées par le film
lubrifiant et qui s’opposent au mouvement de I’arbre (annexe 2 et 3). Dans le cas général,
celles-ci sont obtenues par intégration du champ de pression calcul€é a partir de 1’équation de
Reynolds écrite en régime dynamique (annexe 1). Ces forces étant des fonctions non linéaires
de la position et de la vitesse du centre de I’arbre. L’analyse exacte d’un systéme rotor -
palier est donc trés complexe puisqu’elle nécessite la résolution simultanée des équations
relatives au mouvement du rotor et de I’équation relative au comportement hydrostatique de
chaque patin hydrostatique. Cette étude peut néanmoins étre largement simplifiée si on
suppose le rotor parfaitement rigide et si on se limite aux petits déplacements au voisinage

d’une position d’équilibre statique définie.

Dans une premiére étape, un modeéle numérique se basant sur la théorie linéaire est
développé, afin d’étudier Peffet de fluide électrorhéologique négatif (NER) ainsi que le
rapport de pression et I’excentricité statique sur les caractéristiques dynamiques équivalentes
(raideur, amortissement et facteur d’amortissement) d’un palier hydrostatique intelligent au
point de fonctionnement (centre de palier) et lorsqu’on s’éloigne du point de fonctionnement.
Le calcul des caractéristiques statiques et dynamiques du palier est effectué en considérant le

palier hydrostatique comme la juxtaposition de quatre patins hydrostatiques a simple effet.
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Dans une deuxiéme étape, une modélisation d’un arbre rigide monté dans un palier intelligent

(ER-HJB) ayant un comportement linéaire est présentée.

Cet article a été publié a « I’International Journal of Computer and Structures » Avril 2007,

et est présenté intégralement dans la section suivante.
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ABSTRACT

The objective of this work is to study the dynamic behavior of a rotor supported by a new
hydrostatic journal bearing, and fed with a negative electrorheological (NER) fluid. The
hydrostatic bearing consists of four hydrostatic bearing flat pads fed by capillary restrictors.
An ER fluid consists of a suspension of micron-sized particles dispersed in a dielectric liquid.
A negative electrorheological (NER) fluid is a Newtonian fluid with a viscosity which
decreases when an electric field is applied, and which can restore its property when the field
is removed. A reversible change in viscosity occurs in milliseconds with the application of an
electric field. Therefore, these fluids are suitable for the real-time control of vibration and
vibration damping. A linear modeling was performed using numerical methods in order to
investigate the effect of negative electrorheological fluids, recess pressure and static
eccentricity ratio on carrying load capacity, flow, and the equivalent dynamic characteristics
(stiffness, damping, and damping factor) of a new NER hydrostatic journal bearing. In a first
step, the flow, equivalent stiffness and damping and damping factor are studied as a function
of the pressure ratio, for different electric field values at the point of operation. In a second
step, the variation of carrying load capacity and equivalent stiffness and damping are studied

as a function to the static eccentric ratio, for different electric field values. In a third step, an
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application study of an NER hydrostatic journal bearing based on linear theory is presented
in order to reduce or suppresses the imbalance-induced vibration or the force transmitted to

the base. The discussion of results includes some thoughts on future trends.

KEYWORDS: Electrorheological fluid, Hydrostatic bearing, Squeeze film lubrication,

Newtonian fluids, Reynolds equation, Rotor vibration, Journal bearing dynamics.

2.2.1 Introduction

Rotating machinery, such as machining spindles, industrial turbomachinery, and aircraft
gas turbine engines, are very commonly used in industry. One of the major problems faced
by these machines is the harmful imbalance-induced vibrations. Vibrations caused by mass
imbalance are an important factor limiting the performance and the fatigue life of a rotating
systeml. As a result, bearing-associated problems arise in high-speed rotating machines.
Hydrodynamic journal bearings have a self-excited instability, which is commonly called the
“whirl instability”. The speed of the journal at the onset of this instability is a limiting factor
for rotor-bearing system operation’. Squeeze Film Dampers (SFDs) are efficient in reducing
vibrations in rotor bearing systems while passing critical speeds. They generate their
damping force capability in reaction to dynamic journal motions squeezing a thin film of
lubricant in the clearance between a stationary housing and a whirling journal’. However,
excessive vibration problems occurr when the rotors pass through their critical speeds. As an
efficient vibration attenuation device, controllable SFDs working in an active or semi-active
manner were studied recently, and related research works are still in progress, including
those on semi-active-type SFDs using a controllable fluid as the working fluid. Many studies

have investigated the possibility of using ER fluids as smart lubricants.

An ER fluid consists of a suspension of micron-sized polarizable particles dispersed in a
dielectric liquid. Its rheological properties change when subjected to an electric field. The
apparent viscosity of this controllable fluid varies in response to the applied field. A

reversible change in viscosity occurs in milliseconds with the fields applied. Since the study
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of the ER effect introduced in 1947 by Winslow®, most related studies concentrated on the
increase rheological properties induced by the electric field*®’. The property of increasing
the viscosity by applying an electric field to the ER fluid induced is termed as the positive
ER effect. Many particle-fluid combinations have been tried in order to find a high increment
in viscosity®. Consequently, much as the positive ER effect has found large potential
industrial applications, the negative ER’ effect could also be used in industry when a
controllable decrease of the viscosity is expected. C.W. Wua'® and H. Kimura et al'! studied
the ER effect in various urethane-modified polypropylene glycol (UPPG)/dimetylsiloxane
(DMS) blends. They found that:
o the ER effect is positive when the viscosity of UPPG is larger than that of DMS, and
negative when the viscosity of UPPG is smaller than that of DMS;
e both positive and negative ER effects for UPPG/DMS blends are caused by the
connection of UPPG between electrodes under the electric field;
e the sign (positive or negative) and the strength of the ER effect can be controlled by
changing the temperature and/or viscosity ratio of UPPG and DMS.

Unfortunately, such industrial devices are not yet in wide application. In recent years, a few
research results dealing with controllable SFDs using the viscosity change of an ER fluid
have been reported. Morishita'? presented preliminary experimental results on the
performance of the ER fluid-based SFD (ER-SFD). The results of their investigation show
that the vibration of the rotor could be reduced remarkably over a wide range of rotational
speeds by controlling the supporting damping capacity. Moreover, the existence of an
optimum supporting damping for every vibration mode has been shown experimentally.
Jung"® tried to obtain the solutions for a short and open-end SFD using a modified Reynolds
equation in which the ER fluid is designed according to a Bingham plastic model. Pecheux,
et al"* numerically investigated the squeeze film damper applied for the active control of a
flexible rotor dynamic by using the viscosity change of a negative NER fluid, in order to
control the dynamic behavior of the shaft. They showed that it is possible to monitor the
damping of a squeeze film damper. They found that the influence of the SFD is very
different, according to the rotor speed. In fact they propose to give to the SFD the opposite
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effect from the rotor behavior in order to dissipate rotor energy. When the speed is near-
critical, the rotor vibration must be reduced and the SFD must dissipate a lot of energy, and
consequently, SFD viscosity must be kept small. On the other hand, a high viscosity is
required to reduce rotor vibration at speeds very different from the critical speed. Lee et al'’
presented the vibration control performance of a pressurized, sealed, ER-SFD supported

rotor. Yao Guozhi et al'®

investigated the behavior of a rotor system to prove the
effectiveness of the ER damper in suppressing the vibration around the critical speed due to

unbalance excitation.

A hydrostatic journal bearing consists of four hydrostatic bearing flat pads fed by restrictor
capillars.  Zahloul, et al.'” investigated the effects of film thickness on the static
characteristics of a rectangular four-pad hydrostatic thrust bearing operating away from the
center position. However, the dynamic behavior of the hydrostatic journal bearing was not

considered.

The objective of this research is to study the dynamic behavior of a new hydrostatic journal
bearing, supporting a rigid rotor and fed with a negative ER fluid. The need to design SFD
with an adaptive viscosity is necessary in order to control rotor vibration, at different speeds.
A negative ER (NER) fluid was selected instead of a Bingham fluid because it is necessary to
reduce viscosity. A linear modeling is presented in order to investigate the effect of negative
electrorheological fluids, recess pressure and static eccentricity ratio on carrying load
capacity, flow, and equivalent dynamic characteristics (stiffness, damping, and damping
factor) of an NER hydrostatic journal bearing. An application study of an NER hydrostatic
journal bearing based on linear theory is presented in order to reduce the imbalance-induced
vibration and the force transmitted to the base. It is assumed that the fluid flow is

incompressible, laminar, isotherm and permanent.

2.2.2 NER Hydrostatic Journal Bearing Description

Figure 2.1a shows a hydrostatic journal bearing made of four identical plane hydrostatic
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bearing pads, with indices 1, 2, 3 and 4 respectively indicating the upper, left, lower and right

characteristics of the thrusts.

The hydrostatic journal bearing is fed with a negative electrorheological (NER) fluid (Figure
2.1.b) by the recesses, which are themselves supplied with an external pressure Pg through

capillary restrictor-type hydraulic resistances.

The calculation of hydrostatic journal bearing characteristics is done by considering the

hydrostatic journal bearing as the juxtaposition of four hydrostatic bearing flat pads.

PLLLSLIILEFLL I L L LLTLIISA IS

—Rolling Bearing

. Electrods
Bearing pad recess  High pressure oil

supply ) Restrictor Capillary

Bearing

(a) ()

Figure 2.6  NER Hydrostatic journal bearing geometry
2.2.2.1 Reynolds Equation

The Reynolds equation allows the computation of the pressure distribution P(x,z). This
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equation can be solved numerically by applying the centered finite differences method or

analytically, by considering the particular assumption of infinitely long journal bearings.

If no slip between the fluid and housings is assumed, the boundary conditions associated with

the speed field will be as follows (Figure 2.2):

> on bearing pad (y = 0): Uji=0;V; =0, W; =0

>0n bearing (y=h|): U2i =0; V2i =1:1i ;WZi =0 (2.1)

where U;; V;; and W,; are the speeds of the surface of the bearing pad N° i and U,;;V,; and

W,; are the speeds of the surface of the journal in directions x, y and z, respectively.

Journal
v W,
Y
Uy
—
Hydrostatic pad hi vh Wi
0 > O
X

Figure 2.2  Boundary conditions of squeeze film dampers

With these boundary conditions, and for an incompressible, laminar, isoviscous, inertialess

fluid flow free of cavitations, the Reynolds equation may be written as:

o (0P(x,z)) @ ap(x,z)) wo
O (ohxz)) O [ORWZ)) , By
ax( ox )Jraz( oz R 22)

where P, is the hydrostatic pressure field of the i hydrostatics bearings pad;

u is the fluid viscosity;
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oh; . . .
Vi = 7‘ represents the squeeze velocity of the i™ hydrostatics bearings pad, and

h; is the film thickness of the it hydrostatics bearings pad (i =1, 2,3 and 4).

0<x<Aand0 <z<B.

By experimentally and theoretically investigating the effects of dynamic eccentricity ratio on
the dynamic characteristic of a four— pocket, oil-fed, orifice-compensation hydrostatic
bearing including the hybrid effects of journal rotation, Sawicki et al'® showed that oil
compressibility had no effect on stiffness for a low recess pressure (0.48 MPa) and a small
effect when the recess pressure was higher (1,03 MPa) . Consequently, the compressibility
term in the Reynolds equations was not considered. It is assumed that for each hydrostatic
bearing pad, the recess pressure is constant and equal to P,; and the ambient pressure is equal
to 0. The resolution of equation (2.2) gives the pressure field P; (x,z). The resolution of the
Reynolds equation can be solved numerically by applying the centered finite difference
method or the finite element method. The finite difference method is most generally used

when considering a rectangular surface.

2.2.2.2 Recess Pressure

The recess pressure for each hydrostatic bearing pad is determined from the resolution of the

flow continuity equation:

Q. =Q 2.3)

where:

QSi =sti +Qszi +Sahi 5 (Sa :aXb) (24)
A N

Qui = f dz fux,-dy 2.5)
0 0

h;

Q, = Bjdx j u,dy (2.6)

0
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1 0P,
L% (.
u,; 2 ox y l)y 2.7
1 oP
L%
ba =55 O Dy (2.8)

where u,; and u, are the flow velocities in the x and z directions, respectively, of the i

hydrostatic bearings pad.

The flow through a capillary restrictor - type hydraulic resistance is:

nd!
.= c (P.—P.
ri 128“10( S al) (29)

where d, is the capillary diameter and . is the capillary length.

2.2.2.3 Flow Rate Requirement

The total volumetric flow rate that must be supplied to the hydrostatic journal bearing

according to axis x and y are given by:

{th =Qs + Qg

Q, =Qq +Qs, (2.10)

2.2.2.4 Carrying Load Capacity

The integration of pressure over the bearing area yields the following load capacity result:
AB
Wy, = [Pids= [ [P, dxdy @.11)
S 00

where s is the contact surface and ds is an element of the surface.

Therefore, the fluid film forces on the journal may be written as:

W =W, -W,
{ X Pl P3 (212)

Wy =Wpy —Wp,
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where Wy and Wy are the load capacities in directions x and y, respectively .

2.2.2.5 Dynamic Characteristics of Hydrostatic Journal Bearing

Each individual pad of the hydrostatic bearing contributes to the stiffness and to the damping
of the complete multi-pad device. As a flat pad is considered, each pad provides stiffness and

damping effect only in the direction perpendicular to the plane of the flat pad *°.

The pad stiffness may be obtained using a linear method. If a small displacement Ah, and a
small speed Ah, are imposed around the equilibrium state defined byh_, h_, in direction y,

for the hydrostatic bearing pad N° 1; a first-order development therefore gives:

W, (h,,h, +Ah,, Ah, =O,Aﬁ1)=WP1(hx,hy,O,0)+Ahl[aa\:P1J +Ahl(a;;/m] . @13)
0 0

1 1

Equation (13) can then be expressed as:
WPl(hx’hy + Ahl’ Al:lx = OsAfH)‘ Wh (hx ,hy,0,0) =-Ky, Ah, -Gy Al:ll (2.14)

The single pad linearized stiffness and damping coefficients of the hydrostatic bearing pad
N° 1 may thus be obtained by identification of the equations (2.13) and (2.14):

oW.
K. =_ %%
Pl (ahl JO (2.15)

oW
C, = —=E
- [ = ]O (2.16)

A similar approach can be extended to the calculation of the others hydrostatic bearing pad:
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oW oW oW
K. = 2| K. =-— P3 _ 9%, .
P2 (ahz JO, P3 (6h3 0, P4 oh, ). (2.17)
oW oW oW
C.=—222| c =—_|ZEB| C =_12H 2.18
P2 ( 6h2 ]03 P3 ( 5h3 Joa P4 [ 6h4 )0 ( )

K, and C,, represent the stiffness and damping coefficients of the i™ hydrostatic bearing

pad (i=1, 2, 3 and 4 ),respectively .

The partial derivatives are calculated numerically using the numerical differentiation method.
Thus, the equivalent dynamic characteristics of the hydrostatic journal bearing are written as:
Kex =Kpy +Kpy and K =K + Ky, (2.19)

q

Cox =Cpy+ Cpyand C,, =Cp, +Cy, (2.20)

where K, andK, ~ represent the equivalent stiffness, in the x and y directions,
respectively, and C,, and C, represent the equivalent damping, in directions x and y,

respectively.

223 Rotor Dynamic Equation

The forced vibration in a rigid rotor system is very often excited by centrifugal forces due to
residual mass imbalance. In order to reduce excessive high amplitude of forced vibration or
to reduce the force transmitted to the base, an application study on the dynamic behavior of a
rotor supported by the new hydrostatic journal bearing is presented. The hydrostatic journal
bearing consists of four hydrostatic bearing flat pads fed by restrictor capillaries, and is fed
with a negative NER fluid. The response of a damped system under a harmonic force is

presented.



61

2.2.3.1 Response of a Damped System under Harmonic Force

a)  Rotating imbalance

Let (O, x, y) be an inertial coordinate frame with the origin at the housing center. It is
assumed that:

v' the housings for the rotor, shaft and bearings are rigid;

v' the displacement in the x - and y - direction of the rotor are decoupled;

v" ill-balanced rotor, where the centre of inertia G is at the distance ey, (e ,eby) to

the geometrical center O, (Figure 2.3).

The equations of rotor motion in the Cartesian coordinates can be written as:

Mz + C o X + K X = Me,, 0*Cosot

rers (2.21)
My +C., ¥+ K.,y =Me, ©°Sinot

Figure 2.3 Journal bearing model subjected to an unbalance
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where: M is the mass of the rotor, © the excitation frequency;e,, =¢,h, and e, =€ h, ;

€, is the imbalance eccentricity; h,, and h,, are the film thickness, in direction x and y at

point of operation, respectively; and, W, is static load.

By neglecting the transient vibration and considering only the steady state condition, the

response of the displacements x and y due to a rotation unbalance are given by:

x(t) = X Cos(wt —
) ‘ (ot —0,) 2.22)
y(t)=Y Sin(ot -9, )
then
rX_ ebhOxrxz o= © . = Ceqx
Ji-2f+@e )y " o T MK,
2 hop? (2.23)
v €y Do, 1y . o o = Cey
»ty T 'y
| Vi G T 0w T WMKy

where oqx and @y, are the natural frequencies in the x and y directions, and the phases are:

( 2¢, 1
=tan™| S2x%
(Px (l“er

X

< (2.24)

b) Force transmitted due to rotation imbalance

Forces transmitted (Fix and Fyy) to the base by the rotating unbalance are given by:

{Fm = Keqxx + Ceqx)‘( = Kequ COS((Dt - (px )_ Ceqx&) X Sin((Dt B (Px ) (225)

Fy =Ky +C.¥ =KequSin(0)t—(py)+CeqycoYCos(a)t—(py)
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The amplitude of the force transmitted due to a rotation unbalance according to axis x and y

has been defined as:

(IF |=M€bh 0)2 1+(2 gx rx)2 ro= w G, = Ceqx
) TN rea ) T oew T 2MK,,
) (2.26)

1+(2¢, ) ® C
F l=Ms.h o’ yy T = c = eqy
’ tyl Eplgy @ \[(143)2 +(2C_‘,y ry)z I, o 5 =35 MK,

2.24 Numerical Results

We define A4 and Ay as the ratio of film thickness; €, and € as the static eccentricity ratio,

and h, and h, as the film thickness from the equilibrium position:

.}\’yzﬁ; }\'x:£
hOy hOx
h
.h1+h3 =2h0y; h—1=2—}\4y ;8y=)\‘y—1 (2.27)
0y
eh,+h, =2h,, ; h—2=2—7»x €, =A, —1

Ox
We define By and By as the pressure ratio. The ratio of the recess pressure over the supply

pressure Py and By are defined by:

Pa Pa
Byl _?sl ’ By3 = P:
2.28
B - Pa2 . B — Pa4 ( )
X PS ’ x4 Ps

At the point of operation, the following relations are obtained:
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g =& =8, =0= P, (2.29)
- _ al

where hyand P,, are the film thickness and the recess pressure, respectively, at the center
position of the hydrostatic journal bearing, and h; is the film thickness of the i™ hydrostatic
bearing pad (i=1,2,3 and 4).

By studying the behavior of electrorheological fluids, Boissy’® reported a phenomenon
observed in the suspension containing polymethylmethacrylate (PMMA) powder dispersed
into the mixture of silicone oil. The PMMA (particle diameter¢=~15um,

conductivity 6, ~ 10™"* S/m) powder was dehydrated for 40 hours in a vacuum, and dispersed

in a mixture of two liquids (conductivitys, ~3.107° S/m), Ugilec T (a weakly polar
solvent) and a mineral oil, TF 50, in proportion keeping the liquid density equals to that of
the solid phase. For a volumic fraction of 30% PMMA powder, the results showed that the
electric field had a strong influence on the oil mixture viscosity with a fairly good linear
variation of shear stress as a function of shear rate within shear rates ranging from 0 to
¥=500(1/s). They found that the apparent viscosity of the whole suspension decreases (by a

factor up to about 5) as the external electric field increases.

This phenomenon is the total opposite of usual electrorheological fluids showing a positive
effect. It is termed the negative ER effect. A Negative Electrorheological (NER) fluid is a
Newtonian fluid that presents a viscosity which decreases when an electric field is applied,
and can restore its property when the field is removed. The electrophoresis process is usually
deemed to be responsible for the negative ER effect. The principle of the negative ER fluid

can be explained as follows.

The following relationships are defined:

e &, the permittivity of vacuum space
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e ¢, the permittivity of fluid

e ¢, the permittivity of particles

e K, =¢g;/g,,, the relative permittivity of host fluid
o K, =g /g, therelative permittivity of particles

e ©,,the conductivity of particles

® O, the conductivity of fluid

With these parameters, the following variable is defined:
p'=(K, - K. )/(Kp +2K,) (2:30)

It is known that if the conductivity of the particles G, is very low, there will only be a very

weak ER response under the DC field. Moreover, if o, <o; (for B'<0), a negative ER

response is obtained.

The effects of electric fields applied to a negative electrorheological fluid, recess pressure
and static eccentricity ratio on the carrying load capacity, the flow, and the equivalent

dynamic characteristics (stiffness, damping, damping factor) are investigated.

Figure 2.4 describes the relationship between viscosity and electric field for the considered

NER. The values of viscosity have been obtained from Boissy’s studies’.
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Figure 2.4  Variation of the viscosity of the suspension with an NER fluid’.
2.24.1 Effect of pressure ratio and electric field

The variation of the film thickness as a function of the pressure ratio at the point of operation
(g, =0) without an electric field, is studied. Figure 2.5 shows that when the pressure ratio
increases, the film thickness decreases. Rippel®® has obtained similar results by using an
analytical method. The flat pad coefficients of the hydrostatic bearing were obtained using

the analogy with an electric field. Table 2.1 shows the numerical parameters applied for

computation.

Figure 2.6 shows the effect of the pressure ratio and of the electric field on the flow rate
requirement at the point of operation (g, = 0). This curve shows that the flow rate decreases
when the pressure ratio increases and when the electric field decreases. This means that when

the electric field increases the viscosity of the suspension decreases, and as a result, the flow

increases since it is inversely proportional to the viscosity.
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SI
A 2510° m
B 2510° m
a/A =b/B 0.5
P, 16 10° Pa
d. 1.210° m
1, 58.10° m
M 8Kg
Table 2.1 Simulation parameters
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Figure 2.5 Film Thickness versus pressure ratio

Figure 2.7 shows the effect of the pressure ratio and the electric field on the equivalent
stiffness of the hydrostatic bearing at the point of operation (&, =0). This curve shows that

the electric field has no effect on the equivalent stiffness of the hydrostatic bearing, because

the equivalent stiffness is independent of the viscosity of the suspension. At the point of
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operation (g, = 0), the optimal stiffness is obtained for a pressure ratio value B close to 0.67.

Rippel20 had obtained similar results using an analytical method.
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Figure 2.6  Flow rate requirement versus pressure ratio for different electric fields
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Figure 2.7  Equivalent stiffness versus pressure ratio for different electric fields
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Figures 2.8 and 2.9 show the effects of the pressure ratio and electric field on the equivalent
damping and damping factor C of the hydrostatic bearing at the point of operation (g, =0).
These figures show that the damping increases with the pressure ratio. This means that when
the pressure ratio increases, the film thickness ratio increases (Ax and Ay), and consequently
the damping increases. However, because of the reduction of viscosity, the damping

decreases with the electric field.
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Figure 2.8  Equivalent damping versus pressure ratio for different electric fields
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Figure 2.9  Damping factor versus pressure ratio for different electric fields
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2.2.4.2 Effect of static eccentricity ratio and electric field

The variations of the carrying load capacity, the equivalent stiffness, and the damping are

studied according to the static eccentricity ratio, for different electric field values away from
point of operation (B, = 0.52 ;&, = 0). The parameters considered for simulation are shown in

Table 2.1.

Figure 2.10 shows the effect of the static eccentricity ratio and electric field on the static load
of the hydrostatic bearing, where the point of operation is defined:B, =0.52;€, =0. The

results show that the static load increases with the eccentricity ratio, and that the electric field

has no effect on the static load, since it is independent of the viscosity of the suspension.
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Figure 2.10  Static load versus eccentricity ratio for different electric fields

Figure 2.11 shows the effect of the static eccentricity ratio and electric field voltage values on
the equivalent stiffness of the hydrostatic bearing, when the point of operation is defined as:
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B, =0.52;,=0. This curve shows that the electric field has no effect on the equivalent
stiffness of the hydrostatic bearing, because the equivalent stiffness is independent of the
viscosity of the suspension. When the static eccentricity ratioe increases and we move away

from point of operation (B, =0.52;¢,=0), the film thickness ratio increases, and

consequently, the equivalent stiffness decreases.

Figure 2.12 shows the effect of the static eccentricity ratio and of the electric field on the
equivalent damping of the hydrostatic bearing, when the point of operation is defined as:
B, =0.52;€, =0. This Figure shows that the equivalent damping increases with static
eccentricity ratio. The equivalent damping decreases with the electric field, because the

viscosity decreases when the electric field increases.
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Figure 2.11  Equivalent stiffness versus eccentricity ratio for different electric fields
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Figure 2.12  Equivalent damping versus eccentricity ratio for different electric fields
2.2.4.3 Effect of electric field on rotor response and transmitted force

The effect of negative electrorheological fluids on the variation of the unbalance response
and transmitted forces of a NER hydrostatic journal bearing are also investigated. The
variation of the unbalance response and the force transmitted to the base is studied according
to the frequency ratio, when the unbalance eccentricitye, is equal to 0.2, for different

electric field values.

The pressure ratio B,, (from Figure 2.9) and b, were selected, by considering a damping
factor of 70%:

*GCx = GOI(E=OkV/mm;p.=0<3Pa.s;e=0) =0.7=B,, =0.53 (h()x =0.09712 mm)

*G, = C-'OI(E=OkV/mm;u=0.3Pa.s;e=0.l) =0.7=> BOy =0.52 (hOy =0.09843 mm)

The numerical parameters for computation for this step are shown in Table 2.2.
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Figure 2.13 shows the effect of the rotational speed and electric field on the vibratory
response due to rotation unbalance. The results show that around the critical speed, the
vibratory response due to a rotation unbalance is very large when an electric field is applied.
It is thus shown that it is better not to apply the electric field around the critical speed in
order to reduce rotor vibration. Pecheux et al** have obtained similar results. On the other

hand, when the speed is far from the critical speed, the NER Fluid has no effect.

Figure 2.14 shows the effect of the excitation speed and of the electric field on the force
transmitted to the base. The results show that close to the critical speed, the transmitted force
due to a rotation unbalance is very large when an electric field is applied. On the other hand,
when the speed is higher than 1.4 times the critical speed, the transmitted force due to a
rotation unbalance is reduced when an electric field is applied. This result shows that the
NER fluid is very efficient in reducing the forces transmitted to the base. In fact, it is
sufficient and highly recommended to decrease fluid viscosity by applying an electric field

when the rotation frequency is 1.4 times higher the rotor critical speed.

Electric field E |0 0.5 0.7 1 1.5 3
(kV/mm)

Viscosity L (Pa.s) | 0.3 0.23 0.18 0.137 0.099 0.0609
G, 0.7 0.539 0.419 0.319 0.225 0.144
Sy 0.715 0.547 0.423 0.329 0.231 0.147
o, (RPM)(103) 9.56 9.56 9.56 9.56 9.56 9.56
O, (RPM)(103) 9.55 9.55 9.55 9.55 9.55 9.55

Table 2.2

Numerical parameters for computation




Figure 2.13 Response due to rotation unbalance for different electric fields
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Transmitted force due to rotation unbalance for different electric fields
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Conclusion

Linear modeling has been presented, in order to investigate the effect of negative

electrorheological fluids, pressure ratio and static eccentricity ratio on the carrying load

capacity, flow, and equivalent dynamic characteristics (stiffness, damping, damping rate) of a

NER hydrostatic journal bearing. In order to reduce the force transmitted to the base, an

application study of an NER hydrostatic journal bearing has been presented. The results of

the numerical simulation can be summarized as follows:

The electric field has no effect on the equivalent stiffness of the hydrostatic bearing,
because it is independent of the viscosity of the suspension, at the point of operation

(g, =0). Away from point of operation, when the static eccentricity ratioe increases,

the film thickness ratio increases, and consequently, the equivalent stiffness
decreases.

When the pressure ratio and static eccentricity ratio increase, the film thickness ratio
increases and consequently, the equivalent damping increases. However, the
equivalent damping decreases with the electric field voltage due to the reduction of
the viscosity.

In order to reduce vibratory response of the rotor excited by an imbalance, it is
sufficient to use a fluid with a high viscosity in order to obtain a high damping. In this
case, the use of a negative electrorheological fluid is not necessary. However, the
NER fluid can be activated when operating at speeds higher than the critical speed
without increasing rotor vibration.

On the other hand, using a negative electrorheological fluid (NER) is very efficient to
reduce the force transmitted to the base. When the rotor operates close to the critical
speed (during starting up, for example), the electric field has not to be activated in
order to obtain a high damping. When the excitation speed is higher than 1.4 times

the critical speed, the electric field must be activated in order to reduce damping.
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This theoretical simulation will have to be experimentally validated in a future work. A study
on the compressibility and inertia effects will have to be considered, in order to improve the

study.
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CHAPITRE 3

NON LINEAR DYNAMIC BEHAVIOR OF A RIGID ROTOR SUPPORTED BY A
HYDROSTATIC JOURNAL BEARING

3.1 Présentation

L'objet principal de cet article est consacré a I’étude du comportement dynamique non
linéaire d'un rotor vertical guidé par un palier hydrostatique a quatre butées hydrostatiques,
alimenté par quatre résistances hydrauliques de type capillaire. L’écoulement est considéré
incompressible et le régime est laminaire, isotherme et permanent. Les perturbations
dynamiques sont engendrées par un balourd. Une étude simplifiée, qui ne prend pas en

compte les déformations de 1’arbre est effectuée.

Dans un premier temps, une modélisation de 1’arbre rigide monté verticalement dans un
palier hydrostatique & quatre butées hydrostatiques (HIB) ayant un comportement linéaire et
non linéaire a été envisagée. Il en résulte pour les faibles valeurs de balourd, que la théorie
linéaire permet d’approcher adéquatement le comportement dynamique du palier avec des
résultats comparables a ceux prédits par la théorie non linéaire. Cependant, pour les fortes
valeurs de balourd, les amplitudes de la réponse dynamique obtenue par la théorie linéaire
dépassent les limites du jeu de 1’épaisseur de film, ce qui est physiquement absurde. Le
calcul effectué sur l'arbre rigide supporté par un palier HIB soumis & un balourd met en

évidence ’effet de non linéarité lorsque le balourd devient trop important.

Dans un second temps, un mode¢le numérique basé sur la théorie non linéaire a été développé
afin d’étudier ’effet de la pression d’alimentation, la viscosité et le rapport de pression sur la
réponse dynamique du rotor et les forces transmises au palier. Le calcul non linéaire consiste
a résoudre les équations de la dynamique pour le systéme arbre palier par un calcul temporel
pas a pas par la méthode d’Euler. Les efforts hydrostatiques créés par le fluide sur I’arbre

sont calculés a chaque itération. Ils sont obtenus par intégration du champ de pression calculé
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a partir de I’équation de Reynolds écrite en régime dynamique. Ces forces sont des fonctions

non linéaires de la position et de la vitesse du centre de 1’arbre.

Cet article a ¢€té soumis a la revue, « Journal of Tribology », en Mai 2007 et est présenté

intégralement dans la section suivante.
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NON LINEAR DYNAMIC BEHAVIOR OF A RIGID ROTOR SUPPORTED BY A
HYDROSTATIC JOURNAL BEARING
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ABSTRACT

The aim of this research is to study the non-linear dynamic behavior of a rigid rotor
supported by a Hydrostatic Journal Bearing (HJB). The HJB consists of four hydrostatic
bearing flat pads fed by capillary restrictors. It is assumed that the fluid flow is
incompressible, laminar, isothermal and steady state. In a first step, the effect of imbalance
eccentricity on the vibration response and the transmitted force of a HIB are investigated
using linear and non-linear models. The results show good agreement between linear and
non-linear methods when the unbalance force is small. However, as the unbalance forces
become larger, the results obtained using the linear models are not representative of the real
behavior of the rotor dynamic. In a second step, the effect of supply pressure, viscosity,
pressure ratio and rotational speed on the response and the force transmitted to a HIB are

investigated using a non-linear approach.
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KEY WORDS: Non-linear vibration, rotor bearing, vibration, unbalance, hydrostatic
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3.2.1 Introduction

In many industrial applications, mechanisms such as turbines or pumps are used under more
and more severe conditions: higher operating speeds, pressures and loads. As a result,
bearing-associated problems have become more frequent in high speed rotating machines.
Hydrodynamic journal bearings have a self-excited instability which is commonly called
“whirl instability”. The speed of the journal at the onset of this instability is a limiting factor

of rotor-bearing system operation [1].

Squeeze Film Dampers (SFDs) are effective in reducing vibration on rotor bearing systems
when crossing critical speeds. SFDs generate their damping force in reaction to dynamic
journal motion by squeezing a thin film of lubricant in the clearance space between a
stationary housing and a whirling journal [2]. Squeeze film dampers can significantly reduce
vibration amplitudes and bearing transmitted forces caused by rotor imbalance and allow the
passage through critical speeds. The influence of squeeze film dampers on the dynamic
behavior of rigid and flexible rotors has been the subject of many theoretical and
experimental investigations. Burrowz et al. (1983) [3] have investigated the possibility of
adjusting pressure in an SFD as a mean for controlling rotating machinery. More recently, El-
Shafei A. et al (1994) [4] developed a complete mathematical model of the HSFD rotor
system and its automatically controlled circuit. As a first attempt in controlling HSFDs for
the active control of rotors, the rotor model was simplified and taken as a conventional
Jeffcott rotor. An on-off control algorithm based on rotor speed feedback was proposed and
was shown by numerical simulation to be quite a powerful tool to control rotor vibration.
Braun et al (1994) [5] and (1995) [6] performed an extensive analysis of the variation in
lubricant viscosity with pressure and temperature and also analyzed the flow pattern in the
recesses. Hathout et al (1997) [7] summarized the modeling and control of hybrid squeeze

film dampers for active vibration control of rotors exhibiting multiple modes.
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Even with these kinds of bearings however, vibration still remains present due to the
unbalanced mass of the rotor and the whirl instability of the bearing. Therefore, there is still a
need for an effective method for suppressing the unbalance response and whirl instability of
the system. Bonneau, O. (1989) [8] completed a numerical study of a non-linear dynamic
behavior of an elastic rotor mounted in a squeeze film damper and found that the influence of
the squeeze film damper is very important but its effect varies widely depending on the rotor
speed. When the rotational speed is close to a critical speed the squeeze film damper must
dissipate a lot of energy and consequently the mechanical system must be flexible. However
a high stiffness is recommended when the speed is very different from the critical speeds. An
active squeeze film damper has been modeled in order to experiment with better control
strategies [9, 10]. The bearing damping is not as efficient for controlling the amplitude
through the first mode as it is through the second and third mode. In fact, the additional
bearing damping completely eliminates the response peaks at the second and third natural
frequencies [11]. Adams and Zahloul, (1987) [12] have investigated the control of rotors by
adjusting the pressure in hydrostatic four-pad SFDs. The flat pad coefficients were
determined using the electrical analogy method. They showed, using a linear method, that
stiffness is quite controllable with supply pressure while damping is nearly insensitive to
supply pressure changes. Using a similar system, Bouzidane et al (2007) [13] have
investigated the effects of film thickness, recess pressure and geometric configuration on the
equivalent stiffness and damping of a hydrostatic journal bearing. They applied a negative
electro-rheological fluid (NER) within the four-pad hydrostatic bearing that they developed
[14]. In order to control the viscosity, they investigated the effects of electro-rheological
fluids, recess pressure and eccentricity ratio on load carrying capacity, flow and the
equivalent dynamic characteristics. The effects of electro-rheological fluids on variation of

the unbalance response and the transmissibility of an NERF hydrostatic journal bearing were

investigated.

This paper presents the application of non-linear modeling to study the dynamic response of
a rigid rotor supported by a HIB. It is assumed that the rotor shaft is vertical and the housings

for the rotor, shaft and bearings are rigid. In a first step, the effect of unbalance eccentricity
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on the unbalance response and the transmitted force is investigated using both linear and non-
linear methods. In a second step, the effect of supply pressure, viscosity, pressure ratio and
rotational speed on the unbalance response and the transmitted force is investigated using the

non-linear method only.

3.2.2 Mathematical Modeling

Figure 3.1 shows a vertical rigid rotor supported by a hydrostatic journal bearing (HIB)
composed of four identical plane hydrostatic bearing pads. The indices 1, 2, 3 and 4 refer to
the upper, left, lower and right characteristics of the thrusts, respectively. The hydrostatic
journal bearing is fed by capillary restrictors through recesses, which are supplied with an
external pressure Ps through capillary restrictor-type hydraulic resistances. It is assumed that

the fluid flow is incompressible, laminar, isothermal and steady state.

Rotor

iy «— Highpressure
: oil supply Ps

Restrictor Capillary

Bearing pad sill Bearing pad

bl B

>

Figure 3.1 Hydrostatic journal bearing geometry and nomenclature
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The calculation of hydrostatic journal bearing characteristics was generated by viewing the
hydrostatic journal bearing as the juxtaposition of four hydrostatic bearing flat pads

(Figure 3.2).

0 X1 X2 X3 0 Y y2 ys

Figure 3.2  Hydrostatic bearing flat pads

3.22.1 Reynolds Equation

The Reynolds equation allows computation of the pressure distribution P(x,z) and P(y,z).
These equations can be solved numerically by applying the centered finite differences

method or analytically by considering the particular assumption of infinitely long journals.

If we consider that there is no slip between the fluid and housings, the boundary conditions

associated with the field speed will be as follows (Figure 3.3):

e on bearing flat pads:
U;=0;V, =0;W,=0 ;i=1and3

V,=0;U, = 0;W, =0 ;i=2and4 S
e on the journal:
U, =0;V, =h, ; W, =0;i=1and3
) (3.2)

V2i=O; Uzi =hi ;W2i=0 ,1=2and4



87

where U,;;V,; and W;; are the speeds of the surface of the bearing pad N° i and U,;;V,; and

W,; are speeds of the surface of the journal.

Journal Journal
Vi Wi X Uk W
YA A 7
! Ui 4 Vai
z z
Hydrostatic pad Wl_"yh W Hydrostaticpad\ hi_*0h Wi
0 > Usi o>( > Vii
Yy

X

a) Bearing flat pads N°i (i=1 and 3) b) Bearing flat pads N°i (i= 2 and 4)

Figure 3.3  Boundary conditions of squeeze film dampers

With these boundary conditions, and for an incompressible, laminar, isoviscous, inertialess

fluid flow free of cavitations, the Reynolds equation may be written as:

o (9P (x,z)) @ 6P.(x,z)) T

ax( ox ) 62( 57 h? i (@=1and3) 3.3)
Where: 0 <x<Aand0 <z<B

o (2P,(y,z) 6(6P.(y,z)) no

—| ——— |+ —| ———=|=12—h, (=2and4 4
ay( oy ) oz\ oz oo (Fzandd) G4
where: 0 <y<Aand0 <z <B.

P.(x,z) is the hydrostatic pressure field of the first and the third hydrostatic bearings
i

;P.(y,z) is the hydrostatic pressure field of the second and fourth hydrostatic bearings ; h

represents the squeeze velocity of the i" hydrostatic bearing pad, and h; is the film thickness

of the i hydrostatic bearing pad (i=1,2,3 and 4 ).
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It is assumed that the pressure in the recess is constant and equal to P;; and the ambient

pressure is equal to 0. Thus the boundary conditions for Equations (3.3) and (3.4) are:

o fori=land3
P.(0<x<A;z=0,B)=0; P,(x=0,A;0<z<B)=0 3.5)
P.(x, <x<x,;z,<2<z,)=P, '
e for i=2and 4
P,(0<y<A;z=0,B)=0; P,(y=0,A,;0<z<B)=0 3.6)

P(y,fy<y,;z,<2<52z,)=P;

The resolution of equations (3.3) and (3.4) enables us to obtain the pressure field P; (x,z) and
P; (v,z). The Reynolds equation can be solved numerically by applying the centered finite
difference method or the finite element method. The finite difference method is most

generally used when considering a rectangular surface.

3.2.2.2 Carrying Load Capacity

The integration of pressure over the bearing area yields the following load capacity:

W, = I P. ds G.7)
S

where: s is the contact surface and ds is an element on the surface.

Therefore, the fluid film forces on the journal may be written as:

(3.8)

W, = sz - W,
W, = W, — Wy,

where: Wy and Wy are the load capacities in the x and y directions, respectively.
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3.2.2.3 Recess Pressure

The recess pressure for each hydrostatic bearing pad (Figure 3.2) is determined through

resolution of the following flow continuity equation:

Qi =Q, (3.9)
e fori=1 and 3
Qoi = Qoxi + Qozi +Qvi (310)
where:
B A A .
Qoxi ZZIde uxidy 5 Qozi :2J‘dXJ:I uzidy (311)
0 0
1 0P, 1 OP,
=—i(y—~h. = -h.
b= O g =o=—ly-hy (3.12)

o fori=2and4

Qo = Quyi + Qo + Qi (3.13)
where:
A .
Qi —ZIdZJZ‘ u,dx ; Q=2 Idyf u,.dx (3.14)
0
1 &P, 1 OP,
h, =——(x~-h
= on oy —(x-h)x;u, o (x—h;)x (3.15)

where: u,; U,; and U, are the flow velocities in the x, y and z directions respectively.

Q, =S,h, (3.16)

Q,; represents the squeeze flow of the i™ hydrostatics bearings pad (i=1,2,3 and 4)
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The flow through a capillary restrictor-type hydraulic resistance is:

nd?
.= < P.-P.
er 128].110( S n) (317)

where: d, is the capillary diameter and |; is the capillary length.

3.2.2.4 Flow Rate Requirement

The total volumetric flow rate that must be supplied to the hydrostatic journal bearing is:

Qr=2.Q (3.18)

3.2.3 Rotor Dynamics Equation.

The forced vibration in a rigid rotor system is very often excited by centrifugal forces due to
residual mass imbalance. In order to develop an approach to reduce excessively high
amplitudes of forced vibration and to reduce the forces transmitted to the base, a study on the
dynamic behavior of a rotor supported by hydrostatic journal bearings using both linear and

non-linear methods was undertaken.

Let (O, X, y) be an inertial coordinate frame with the origin at the housing center. It is

assumed that:
e the rotor shaft is vertical
e the housings for the rotor, shaft and bearings are rigid;
e the x - and y - direction movements of the rotor are uncoupled;

the rotor is unbalanced with a centre of inertia G at a distance e, from the geometrical

center O, (Figure 3.4).
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Figure 3.4  Journal bearing model subjected to an unbalance. Schematization of the forces

The equations of rotor motion in Cartesian coordinates can be written as:

Mk = F, +Me, h,o’*Cosot
(3.19)

My = F, + Mg, h,o’Sinot

where

e M is the mass of the rotor, €, is the unbalance eccentricity, and o is the excitation

frequency,
e ¢g,=¢,/h, ; e,is the eccentricity; h, is the film thickness,

e The hydrostatic forces (F, and F,) are determined as follows:

» Linear model:

Fy =—Cn% ~Kgxsand Fy =-Cy -K_y (3.20)

» Non linear model:

Fy

3 4
W,;i=land3;and F, =) W, ; i=2and4 (3.21)
i=1 i=2
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3.2.3.1 Linear and Non Linear Simulations

The fluid-film pressure effects on rotor dynamics are characterized by the hydrostatic force
generated by a pressure field. These forces are non-linear, varying according to the position
and velocity of the shaft center in the journal bearing. In general, the shaft is excited by a
combination of several forces due to static loads (weight, belt tension, etc) and dynamic loads
such as unbalance and shaft vibration. The static loads imply an equilibrium position and the
dynamic loads create an orbital trajectory of the shaft. Either a linear or a non-linear
approach can be applied, depending on the amplitude of the force. The linear approach is
based on the dynamic coefficients. It is typically used to determine the linear stability of a
static equilibrium or to estimate the dynamic response of the rotor. However, the linear
model generates erroneous results when the amplitude is significant or when the equilibrium
is unstable. For these cases, it is necessary to apply a non-linear solution by computing the
equations of motion which are integrated using a step-by-step approach. At each step, the
Reynolds equation is solved to evaluate the film forces, and then the fundamental principle of
mechanics is integrated to obtain speeds and position for the next step [4].

The forced response A and the transmitted force Fr due to a rotating unbalance vary
depending on the speed of rotation and are determined by resolution of the equations of rotor

motion (3.19). The following sections compare linear and non-linear methods.

3.23.2 Linear approach method

o A=VvX’+Y? (3.22)

Mg hyo’ /chx .

JK, -Mo™f +(C,0f J&,, -Mo*) +(C 0f

(3.23)

e F,=.F+F2 (3.24)

where:

Fe =XK2, +(C0) ; Fy =Yy K2, +(C. 0f (3.25)
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3.2.3.3 Non Linear approach method

Non-linear calculation of the unbalance response and the transmitted force is a numerical
study of the equations of motion which are integrated using a step-by-step method. The flow

chart for this non-linear process is presented in Figure 3.5.

Compute
Compute | P; from equations (3.3)
Film thickness ho from equation (3.9) || ( h =0 i=1)
Y
Begin with the initial values velocities and positions
(%(0); y(0)) and (x(0); y(0))
]
l arad/s)=0;t=0 I
Computation of external forces
(Unbalances)
Computes
] o P; fromeqs (3.3 and 3.4)
Computation of non-linear bearing |—={ * Py from equation (3.17)
forces: . e W, from equation (3.7)
(Fy; Fy) from equation (3.21) ~| « Wyand W, from eq.(3.8)
Y (i=1,2,3and4)
Computation of acceleration
t=t+At % = (F, + Mz, h,0Cosat)/ M
(8= 210" 21/)) §=(F, +Me,h,0™Sinot)/ M
Y

Computation of displacements and velocities
(Euler modified method)

4t + At)=4(t) + d(t)at
{q(t + 80)=q(0)+ 5 60+ 4+ A

q : rotor displacement vectors (x,y)

Yes

t<l0n/o
No
Computation of the unbalance response and the force transmitted
(A=VX*+Y?; F; =/F2 +F2)

e 0=0+A0 Yes
o t=0

No

Figure 3.5  Flow chart for non-linear process
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3.2.4 Numerical Results

Non-linear modeling using numerical methods to study the dynamic behavior of the rigid

rotor supported by hydrostatic journal bearing was investigated.

v In the first step, the effect of unbalance eccentricity (€,) on the unbalance response/NX

and the transmitted force Fr of a HIB using linear and non-linear methods were computed.
Note that the values of the dynamic coefficients (Kegx = Keqy = 551296 N/m; Ceqx = Ceqy =
873.74 N.s/m) were determined numerically using small perturbations of the shaft position

at the equilibrium position of the shaft [13, 14]. The pressure ratio B, is equal to 0.67, the

viscosity coefficient p is equal to 0.0135 Pa.s and the supply pressure Psis equal to 1 Bar.
v In the second step, the effect of supply pressure (P ), viscosity (p), pressure ratio ()
and rotational speed on the unbalance response and transmitted force of a HIB were

investigated using a non-linear method. The unbalance M e, is equal to 19.1 0% kg.m.

Table 1 shows the numerical parameters applied for computation.

SI
A= 25.10° m
a/A=b/B 0.5
d; 0.0012 m
e 0.058 m
M 8 kg

Table 3.1 Simulation parameters
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3.2.4.1 Effect of unbalance eccentricity on rotor response and transmitted force

Figure 3.6 shows the effect of unbalance eccentricity (€,) and the effect of the rotational

speed on the unbalance responsez. and the transmitted force Fr of an HJB. This

presentation allows a comparison of results from linear and non-linear methods.
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Figure 3.6  Influence of unbalance eccentricity on vibratory response and transmitted
force

The vibratory response shows that the results presented by the linear method are not accurate
when the unbalance eccentricity values become significant (£,=0.8). This occurs when the
dimensionless vibration amplitude exceeds the film thickness (K/ NG} h,>1). The results from
linear and non-linear methods coincide during periods when the rotational speed is less than
0.6 times the critical speed (2640 rpm) or greater than 3 times the critical speed. The
transmitted forces calculated using linear and non-linear methods coincide when the
rotational speed is less than 0.6 times the analytical critical speed (2640 rpm). These results

demonstrate that the vibration amplitude and transmitted force increase with unbalance
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eccentricity (€,). When the unbalance eccentricity is small (g ,=0.1), the linear method

describes the dynamic behavior of an HIB with very good precision. Results obtained using
the non-linear method are almost identical to those predicted by the linear method. In the
vicinity of the critical speed, the effect of non-linear dynamic behavior increases as the
unbalance eccentricity (€,) increases. The non-linear results show that the critical speed
increases with unbalance eccentricity because the film damping increases with unbalance

eccentricity.

3.2.4.2 Effect of the supply pressure, viscosity and pressure ratio on rotor response
and transmitted force, by the non linear method.

Figures 3.7 to 3.9 show the effect of supply pressure (P ), viscosity (), pressure ratio (f,)

and rotational speed (N(rpm)) on the unbalance response and the transmitted force of a HIB

as computed using the non-linear method.
3.24.2.1 Effect of Supply Pressure

Figure 3.7 shows the effect of supply pressure and rotational speed on the vibratory response

and the transmitted force due to a rotation unbalance of the HIB. The pressure ratio B, is

equal to 0.67, the unbalance Me, is equal to 19.10” kg.m and the viscosity at 25° C is equal
to 0.05 Pa.s.

These results show that the critical speed shifts to higher values with supply pressure because
the stiffness of the film increases. The vibration amplitude and transmitted force also increase
with supply pressure. As the film stiffness increases, the critical damping increases and
consequently the damping rate decreases when the supply pressure increases. It is also shown
that the supply pressure must be high in order to reduce vibration amplitude when the speed
of rotation is low (N < 5000 rpm). However, when the speed of rotation is high (N> 10000

rpm), the supply pressure must be low to reduce vibration amplitude and transmitted force.
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Figure 3.7 Influence of supply pressure on the vibratory response and transmitted force
calculated using the non-linear method

3.24.2.2 Influence of the Viscosity

A rise in temperature will create a decrease in fluid viscosity. Two temperatures have been
applied: an ambient temperature of 25°C corresponding to a viscosity of 0.05 Pa.s, and a

temperature of 60°C corresponding to a viscosity of 0.0135 Pa.s [8].

Figure 3.8 shows the influence of viscosity and rotational speed on the vibratory response

and transmitted force due to a rotation unbalance of the HIB. The pressure ratio B, is equal

to 0.67, the unbalance Me, is equal to 19.10% kg.m and the supply pressure P is equal to 1
Bar.

The vibratory response shows that a decrease in viscosity (increase in temperature) led to
higher amplitudes of the unbalance response when the speed was close to a critical speed.
When the speed is greater than 2.5 times the critical speed (2640 rpm), variations in viscosity

have no effect on the amplitudes of the response. The transmitted force increases as the
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viscosity decreases when the speed is close to a critical speed. When the speed is greater than

1.4 times the critical speed, the amplitude of the transmitted force decreases as viscosity

decreases.
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Figure 3.8 Influence of viscosity on the vibratory response and transmitted force
calculated using the non-linear method

3.24.23 Influence of the Pressure Ratio

Figure 3.9 shows the influence of pressure ratio and rotational speed on the vibratory
response and the transmitted force due to a rotation unbalance of the HIB. The unbalance
Me, is equal to 19.10”° kg.m, the supply pressure Py is equal to 1 Bar and the viscosity is
equal to 0.05 Pa.s.

These graphs show that the critical speed shifts to higher values when pressure ratio
increases. The vibratory response shows that the vibration amplitude increases when pressure
ratio decreases and when the rotational speed is lower than 8000 rpm. However, when the

rotational speed is higher than 8000 rpm, variations in pressure ratio have no effect on the
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amplitude of the response. A decrease in pressure ratio (increase in film thickness hy) led to
higher amplitudes of the transmitted force at speeds close to a critical speed. When the speed
of rotation is low (N < 3000 rpm), the pressure ratio must be high in order to reduce the
vibration amplitude and transmitted force. When the speed of rotation is high (N > 7000

rpm), the pressure ratio must be low in order to reduce the transmitted force.
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Figure 3.9 Influence of pressure ratio on the vibratory response and transmitted force
calculated using the non-linear method

33 Conclusion

Non-linear modeling has been presented here as a tool to study the conditions that can be
applied to limit the vibration amplitude and reduce the transmitted force of a rigid rotor
supported on a HIB. The following is a summary of the results and conclusions derived from
this work.
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When the value of the unbalance eccentricity is small (€ ,=0.1), the linear method can be

applied to describe the dynamic behavior of a HIB with reasonable accuracy. The results

presented using the non-linear method are almost identical to those predicted by the linear

method.

When the value of the unbalance eccentricity becomes larger (€,=0.8), the results

presented by the linear method are overestimated.

When the rotational speed is close to the critical speed, non-linearity effects increase with
the unbalance eccentricity.

The critical speed increases with unbalance eccentricity and with the supply pressure
because the film stiffness increases.

To reduce the amplitude of the unbalance response and transmitted force, the pressure
should be increased at low rotational speeds and at high rotational speeds, the pressure
should be decreased;

A decrease in viscosity leads to increased amplitudes of the vibratory response when the
speed is close to a critical speed. When the speed is further from critical speeds,
variations in viscosity have no effect on the amplitudes of the unbalance response.

A decrease in viscosity leads to larger amplitudes of the transmitted force when the speed
is close to a critical speed. Elsewhere, the amplitude of the transmitted force decreases as
viscosity decreases.

A decrease in pressure ratio (increase in film thickness hg) led to increased amplitudes of
the vibratory response when the speed is close to a critical speed. As the rotational speed
gets further away from critical speeds, variations in pressure ratio have no effect on the

amplitudes of the response.

A decrease in pressure ratio (increase in film thickness hg) lead to higher amplitudes of
the transmitted force when the speed is close to a critical speed. When the speed is not
close to critical speeds, the amplitude of the transmitted force decreases as the pressure

ratio decreases.
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CHAPITRE 4

NON-LINEAR BEHAVIOUR OF A FLEXIBLE SHAFT CONTROLLED BY
ELECTRO-RHEOLOGICAL HYDROSTATIC JOURNAL BEARING

4.1 Présentation

L'objet principal de cet article est consacré a 1’étude du comportement dynamique non
linéaire d’une ligne d’arbre flexible montée verticalement et guidée par un nouveau palier
hydrostatique intelligent a quatre patins hydrostatiques alimentés par un fluide
électrorhéologique par quatre résistances hydrauliques, pour controler les vibrations de rotor

et réduire les forces transmisses aux batis lors de passage des vitesses critiques.

Dans un premier temps, une modélisation non linéaire d’une ligne d’arbre flexible montée
verticalement et supportée une extrémité par deux roulements rigides a billes et a I’autre par
un roulement monté dans un film ER-HJIB est présentée afin d’étudier I’effet de fluide NER
sur le comportement dynamique. La vitesse a été variée en montant de 5000 a 60000 tr/min
avec un chargement de type balourd. Dans cette étude, seul I’arbre se déforme. Le carter est
supposé rigide. L’arbre est modélisé par éléments finis avec plusieurs de degrés de liberté en
prenant compte des efforts gyroscopiques. Une réduction modale du systeme dite « pseudo —
modale » développée par Lalanne et Ferraris [33] est effectuée afin de diminuer le nombre
des inconnues du probléme. Le calcul non linéaire consiste a résoudre les équations de la
dynamique pour le syst¢me arbre palier par un calcul temporel pas & pas utilisant la méthode
de Newmark avec un pas variable (ANNEXE VI). Les efforts hydrostatiques créés par le
fluide ER sur I’arbre sont calculés a chaque itération. Ils sont obtenus par intégration du
champ de pression calculé a partir de 1’équation de Reynolds écrite en régime dynamique.

Ces forces étant des fonctions non linéaires de la position et de la vitesse du centre de I’arbre.

Dans un second temps, une stratégie de contrdle basée sur I’ajustement de la viscosité en

mesurant constamment les déplacements du rotor est proposée pour contrdler les vibrations
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de rotor et les forces transmissibles au palier ER-HJB lors de passage des vitesses critiques.
Le champ électrique varie en fonction de la vitesse de rotation. Il en résulte que I'amortisseur
électrorhéologique ER permet une diminution significative des amplitudes des vibrations et
des forces transmissible au milieu de I’arbre lors de passage de vitesse critique. Cependant,
les déplacements dans le film d’amortisseur ER-HJB augmentent avec 1’application de
champ électrique. Par I’intermédiaire de la viscosité variable, le film amortisseur joue un role

de dissipation d’énergie.

La différence de comportement de ce type de rotor avec ceux étudies précédemment est
essentiellement due a la flexibilité trés importante de 1’arbre; ce qui se traduit par des

phénomenes dynamiques plus complexes.

Cet article a été soumis a la revue, « Journal of Vibration and Control », en mars 2007 et est

présenté intégralement dans la section suivante.
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4.2 Article

NON-LINEAR BEHAVIOUR OF A FLEXIBLE SHAFT CONTROLLED BY
ELECTRO-RHEOLOGICAL HYDROSTATIC JOURNAL BEARING

Bouzidane A'., Thomas M." and Lakis A.A.2
! Department of Mechanical Engineering, Ecole de technologie supérieure,
1100, Notre-Dame Street West, Montreal, Quebec, (H3C 1K3),CANADA
Ahmed.bouzidane@etsmtl.ca
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Department of Mechanical Engineering
Ecole Polytechnique de Montréal, P.O. Box 6079, Station "Centre-Ville", Montréal,
Québec, H3C 3A7, CANADA
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ABSTRACT

The aim of this research is to study the non-linear dynamic behavior of a flexible shaft
supported by hydrostatic journal bearings which are filled with a Negative Electro-
Rheological (NER) fluid. The hydrostatic bearing contains four hydrostatic flat pads fed by
capillary restrictors. In order to study the effect of the electro-rheological fluid on the
dynamic behavior of a flexible shaft, non-linear modeling is performed using numerical
representations of the equations of motion which are integrated step-by-step on a modal
basis. At each step, the Reynolds equation is solved to evaluate the film forces, and then the
fundamental principal of mechanics is integrated using the Newmark method to obtain
speeds and positions for the next step. Use of a modal technique reduces the number of
degrees of freedom. Modeling and analysis of the non-linear behavior of hydrostatic journal
bearings and the flexibility of the rotor using finite-element methods are discussed. A control

system is proposed to reduce the transient response of the shaft and the force transmitted to
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the journal bearing. The logic for this system is based on the application of an electric field to

control the viscosity of the NER fluid in the hydrostatic journal.

KEY WORDS: Electro-rheological fluid, journal hydrostatic bearing, vibration control,
Squeeze film dampers.

42.1 Introduction

The tendency towards higher speeds in turbo machinery has necessitated the creation of more
flexible shafts, which run at angular speeds above several of their natural frequencies
(Baaklini et al, 2002). For this reason, passive squeeze film dampers (SFD) are often used in
high speed rotors for aircraft engines. This type of damper offers advantages of simplicity,
robustness, and low cost. Unfortunately the effect of SFD dampers does not vary with rotor
speed. On the other hand, in the regions of critical speed, displacement of the rotor in the
damper is significant and energy must be dissipated, by means of reducing the viscosity. On
the other hand, non-critical conditions require a high viscosity (Bonneau and Frene, 1997) to
control rotor vibration.

As an effective vibration attenuation device, controllable SFDs working in an active or semi-
active manner were recently studied and related research works are still in progress,
including those focusing on semi-active-type SFDs using a controllable fluid as the working
fluid. Several researchers have investigated the possibility of using ER fluids as smart
lubricants (Sun et al, 2006). An ER fluid is a suspension of micron-sized polarizable
particles dispersed in a dielectric liquid. Its rheological properties change when an electric
field is applied. The apparent viscosity of this controllable fluid varies in response to the
applied field. A reversible change in viscosity occurs within milliseconds once the field is
applied. Unfortunately, such industrial devices are not yet available on a large scale. In
recent years, a few research reports have been published presenting an approach for
controlling SFDs using the viscosity change of an ER fluid. Nikolajsen and Hoque (1990)
first experimented with the application of an ER fluid for vibration control of a rotor system,;
the damping capacity was controlled by the voltage. They found that a shear mode ER
damper could reduce high levels of unbalanced excited vibrations. Morishita and Mitsui
(1992) presented preliminary experimental results on the performance of an ER fluid-based
SFD (ER-SFD). The results of their investigation show that the vibration of the rotor could
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be reduced remarkably over a wide range of rotational speeds by controlling the damping
capacity of the SFD. Moreover, the existence of optimum supporting damping for every
vibration mode was shown experimentally. Tichy (1993) presented a theoretical analysis of
an ER fluid SFD using the Bingham plastic model. The amplitude-speed response and
transmissibility were calculated for a rigid rotor supported by the SFD. Lee et al (2000)
presented the vibration attenuation capacities of a pressurized, sealed, ER-SFD supported
rotor. In order to suppress flexural vibrations of high-speed rotor systems, a compact damper
incorporating ER fluid was designed by Seungchul et al (2005). Based on the system model,
a semi- active artificial intelligent (AI) feedback controller was developed, taking into
account the stiffening effect of the point damper in flexible rotor applications.

Jung and Choi (1995) tried to obtain the solutions for a short and open-end SFD using a
modified Reynolds equation. It was shown that a substantial increase in both direct and
cross-coupled damping could be achieved by increasing the yield shear stress of the ER
fluids. Guozhi et al (2000) designed a multi-layer ER fluid SFD, derived the Reynolds
equation for the fluid film and studied both theoretically and experimentally the unbalance
properties of a single-disk mounted on a flexible rotor that is supported by the multi-layer ER
fluid SFD.

Pecheux et al (1997) numerically investigated the application of squeeze film dampers for
active control of flexible rotor dynamics using viscosity change of a negative ER fluid to
control the dynamic behavior of the shaft. They showed that it is possible to monitor the
damping effect of a squeeze film damper. They also demonstrated that the influence of the
SFD varies widely depending on the rotor speed. In fact they proposed that the ER fluid
viscosity be controlled so that the SFD opposes the rotor behavior in order to dissipate rotor
energy. This is particularly important when the speed is near-critical, in which case SFD
viscosity must be kept small. However, a high viscosity is required to reduce rotor vibrations
at speeds that are not close to the critical speed. Zahloul et al (2004) investigated the effects
of film thickness on the static characteristics of a rectangular four-pad hydrostatic thrust
bearing when one moves away from the center position of the hydrostatic journal bearing.
Bouzidane and Thomas (2007) have numerically simulated the effect of a negative electro-
rheological fluid (NERF) within a four-pad hydrostatic bearing. Using a linear assumption
for modal analysis, they investigated the effects of electro-rheological fluids, recess pressure
and eccentricity ratio on load carrying capacity, flow and the equivalent dynamic
characteristics. They also studied the effects of electro-rheological fluids on the variation of
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the unbalance response and the transmissibility of a NERF hydrostatic journal bearing.

The objective of this research is to adapt ER technology to hydrostatic journal bearings in
order to control the vibration of high speed flexible shafts. A non-linear model of the ER
fluid hydrostatic journal bearing has been developed. The transient amplitude—speed
response and transmissibility are calculated for a flexible shaft supported partly by an ER
fluid hydrostatic journal bearing. A control strategy is proposed for an NER hydrostatic
journal bearing based on the application of an electric field with a trapezoidal variation
according to the rotational speed. This should reduce the transient amplitude—speed response
of the shaft, of the rotor inside the hydrostatic journal bearing and should also reduce the
force transmitted to the supports.

4.2.2 Negative Electro-rheological Fluids

An ER fluid is a suspension of micron-sized polarizable particles dispersed in a dielectric
liquid. Negative electro-rheological (NER) fluids are suspensions of insulating particles in a
high dielectric constant liquid. They are Newtonian fluids with a viscosity which decreases
when an electric field is applied, and which is restored to its original value when the field is
removed. The decrease can be explained by the following principle; without an electric field
the insulating particles form chains in the liquid through mutual attraction. These chains
cause the suspension viscosity to be higher than that of the base liquid. If an electric field is
applied, repelling forces are created between adjacent particles. The apparent viscosity of the
suspension then becomes lower than the initial viscosity.

By studying the behavior of electro-rheological fluids, Boissy et al (1995) reported a

phenomenon observed in a suspension containing polymethylmethacrylate (PMMA) powder
dispersed in a mixture of silicone oil. The PMMA powder (particle diameter¢~15um,

conductivity o, ~ 10™* S/m) was dehydrated for 40 hours in a vacuum and dispersed in a
mixture of two liquids (conductivitys, =~ 3.10™"° S/m); Ugilec T (a weakly polar solvent)
and a mineral oil, TF 50, in proportions that yielded a liquid density equal to that of the solid
phase. For a volumic fraction of 30% PMMA powder, results showed that the electric field

had a strong influence on the oil mixture viscosity with a fairly good linear variation of shear
stress as a function of shear rate for shear rates y (1/s) ranging from 0 to 500. They found
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that the apparent viscosity of the whole suspension decreased by a factor up to about 5 as the
external electric field was increased. This phenomenon is the total opposite of usual electro-
rheological fluids showing a positive effect. It is termed the negative ER effect.The
relationship between viscosity and electric field for the NER studied is presented in
Figure 4.1

0.4 H T T T T T T T i T T
- ~—e— Experimental results -
03 Interpolation: p=a,E’ +a,E’ +aE+a,
0
«
&
Q 02
8
2
>
0.1~
0.0 H L 1 1 1 | | [

2000

0 1000
Electric Field E(V/mm)

Figure 4.1 Variation of the viscosity of the suspension with an NER fluid
(from Boissy, 1995)

The experimental viscosity obtained from Boissy’s studies has been interpolated in a
polynomial form as following:

p=a,E’+a,E* +aE+a, 4.1)
with a, =-8.410"%;a, =7.4107%;4, = -2.26107*;4, =0.3

One of the problems using this type of fluid is that the viscosity may retain its low value for a
long time after the electric field is removed. This problem is due to a slow electrophoresis
between the suspended particles and base liquid (Pecheux et al, 1997).
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4.2.3 Mathematical Modeling

4.2.3.1 NER Hydrostatic Journal Bearing Model

Figure 4.2 shows a hydrostatic journal bearing made of four identical plane hydrostatic
bearing pads with indices 1, 2, 3 and 4 respectively indicating the lower, right, upper and left
characteristics of the thrusts.

Rolling Bearin
Restrictor Capillary & & Teflon
Zhy
3 7 NER fluid
7aa nyz
e o
B ¥4 I X194 . High pressure
77 A1 R
R Zug oil supply Ps
A m7Z
7 &

Bearing pad sill 5aring pad
A0k
< a >
< A >

Figure 4.2  NER Hydrostatic Journal Bearing Geometry

The hydrostatic journal bearing is fed with the negative electro-rheological (NER) fluid
through recesses in the bearing, which are themselves supplied with external pressure Ps
through capillary restrictor-type hydraulic resistances. Calculation of hydrostatic journal
bearing characteristics is done by considering the hydrostatic journal bearing as the
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juxtaposition of four hydrostatic bearing flat pads (Figure 4.3).
423.1.1 Reynolds Equation
Reynolds equation allows computation of the distributed pressure P(x,z) and P(y,z). These

equations can be solved numerically by applying the centered finite difference method or

analytically by assuming infinitely long journals.

C_HI

Bearing pad V4 Ps
Z3

Z
Z;

0 X1 X2 X3 0 Y1 y2 y3

Figure 4.3  Hydrostatic bearing flat pads

If we consider that there is no slip between the fluid and housings, the boundary conditions
associated with the field speed will be as follows (Figure 4.4):

e on bearing flat pad:

U,=0;V, =0;W,=0 ;i=1and3

V,=0; U, = 0; W, =0 ;i=2and4 (42)
e onjournal:
Uy, =0;V, =h, ;W, =0;i=1and3
4.3)

V,, =0; U, =h, ;W,, =0;i=2and4
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where U;;; V,; and Wy; are the speeds of the surface of the bearing pad N° i and U,;;V,; and

W,, are speeds of the surface of the journal.

Journal Journal
Vlﬂ‘ Wi X U Wy

Yi A

Uy Vo

VA V4
Hydrostatic pad\ WYk W Hydrostatic pad\ >(hi U Wi
0 >( > U 0 ~ Vi
X
a) Bearing flat pads N°i (i=1 and 3) b) Bearing flat pads N°i (i= 2 and 4)

Figure 4.4  Boundary conditions of squeeze film dampers

With these boundary conditions, and for an incompressible, laminar, isoviscous, inertialess

fluid flow, free of cavitation, the Reynolds equation may be written as:

8 (0P(x,z)) 8 (dP(x z)) T

—_ T, N2 = 125 h (=

ax[ ox ) 82( 52 b (i=1 and 3) 4.4)
where: 0 <x<Aand0 <z<B

o (0P (y,z)) & (GP.(y,z)J T

—_ 4+ —| ———<|= 12—-h, i=2 4 .
Gy( oy ) z\ oz pr oo (F2andd) (45)

where: 0 <y<Aand0 <z<B.

P.(x,z) is the hydrostatic pressure field of the first and the third hydrostatics bearings

;P,(y,z) is the hydrostatic pressure field of the second and fourth hydrostatics bearings ; fli
represents the squeeze velocity of the i™ hydrostatics bearings pad, and h; is the film
thickness of the i™ hydrostatic bearing pad (i=1, 2, 3 and 4 ). It is assumed that the pressure
in the recess is constant and equal to Py and the ambient pressure is equal to 0. Thus the
boundary conditions for equations (4.4) and (4.5) are:

for i=1 and 3

P,(0<x<A;z=0,B)=0; P,(x=0,A;0<z<B)=0

(4.6)
P.(x, £x<x,;z,<z2<z,)=P,
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and for i=2 and 4
P.(0<y<A;z=0,B)=0; P,(y=0,A,;0<z<B)=0

4.7
P(y,Sy<y,;z,£2257,)=P,

The resolution of equations (4.4) and (4.5) enables definition of the pressure field P; (x,z) and
P; (y,z). All the analytical solutions suggested for the resolution of the Reynolds equation are
complex. The resolution of the Reynolds equations can be done numerically by applying the
centered finite difference method or the finite element method. The finite difference method

is most generally used when considering a rectangular surface.
4.2.3.1.2 Load Carrying Capacity

The integration of pressure over the bearing area yields the following load capacity results:

W, = j P, ds 4.8)
S

where s is the contact surface and ds is an element of the surface.

Therefore, the fluid film forces on the journal may be written as:
W, =W, - We, 4.9)
Wy = Wy — Wy, .

where Wy and Wy are the load capacities in directions x and y, respectively.
423.13 Recess Pressure

The recess pressure for each hydrostatic bearing pad (Figure 4.3) is determined through

resolution of the following flow continuity equation:
Q. =Q, (4.10)
for i=1 and 3

Qoi = Qoxi + Qozi + Qvi (41 1)
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where:
Qo =2Id2f Udy ; Qi :ZIde udy (4.12)
0 0
1 OP. 1 OP,
=——y-h )y ;u, =——(y-h, 4.1
qu 2“ ax (y I)y 9 uZl 2“ az (y I)y ( 3)
and fori=2 and 4
Qoi = Qoyi +Qozi +Qvi (414)
where:
A .
—2Idzfu x5 Que =2 [y [ dx 4.15)
0
1 0P, 1 OP.
| —h, = h, 4.1
uy = 2M6y( x5 u, 2lLlZ(X DX (4.16)

where u,; U, and u are the flow velocities in directions x, y and z.

Q. =S,h. 4.17)

where Q,; represents the squeeze flow of the im hydrostatic bearing pad (i=1, 2, 3 and 4)

The flow through capillary restrictor hydraulic resistances is:

nd’
= ¢ P.-P.
Q. 128ulc( s —Py) (4.18)

where d; is the capillary diameter and ; is the capillary length.

4.2.3.1.5 Flow Rate Requirement

The total volumetric flow rate that must be supplied to the hydrostatic journal bearing is:
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Q=2 Q, (4.19)

4.2.3.2 Shaft Model

The rotor is modeled with typical beam finite elements including gyroscopic effects. Each

element has four degree of freedom per node as shown in Figure 4.5.

Figure 4.5  Finite element rotor degrees of freedom

To account for rotor speed variation, as is the case during start-up for example, two terms
(circulatory matrix and forcing function) must be introduced into Lagrange’s equations for
the derivation of governing equations of rotating components (Chen and Gunter, 2005). The

governing equations of motion become:

I, 1 T+ olc e+ K1+ GlG TS} = (s )+ J+ () (4.20)
where [M, ] and [J,] are the translational and rotary mass matrices of the shaft, [G] is the

gyroscopic matrix, [K] is the stiffness matrix of the shaft and rolling bearings, {8 } is the

node displacement vector, {F,,} are the imbalance forces, {Fg,} are the gravity forces, and

imb

{F,,} are the non-linear bearing forces.

For mass unbalance, the imbalance forces {F } at station *’1>’ can be obtained from the

imb

following expression:
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| S me cos .| me sin
Fio.y me sin @ —me CosQ
where Fimb x and Fims y represent the imbalance forces in direction x and y respectively; me is

the unbalance (kg.m). ®,¢ and ¢ represent the angular acceleration, angular velocity and

angular displacement respectively, which are given by:

e (p=constant
1 0=, +t (4.22)

1.
¥ (P=(Po+(pot+'5(9t2

The translational mass matrix, rotational inertia matrix, gyroscopic matrix, stiffness matrix

(Lalanne and Ferraris) and node displacement vector of one shaft element are respectively:

[ 156 0 0 -22L 54 0 0 13L ]
0 156  22L 0 0 54 —-13L 0
0 22l 417 0 0 13L  -317 0

oSLI-22L 0 0 42 -—13L 0 0 -3
[Me]= 2= (4.23)
420 54 0 0 -13L 156 0 0 2L
0 54 13L 0 0 156 -22L 0
0 —13L -312 0 0 -—22L 41 0

13L 0 0 -3 22L 0 0 412
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0
36
3L

0

0

-36
3L

0

-36

3L
36

3L

12

- 6L
-12

- 6L

-

118

0 -3L -36 0 0 -3L
3L 0 0 -36 3L 0
4 0 0 -3L -L* 0
0 4 3L 0 0 -I? @24)
0 3 3 0 0 3L
-3L 0 0 3 -3L 0
-I> 0 0 -3L 412 0
0 -1 3L 0 0 417
-3L 0 0 36 -3L 0
0 -3L -3 0 0 -3L
0 -4 -3L 0 0 12
412 0 0 -3L -L* 0
(4.25)
3L 0 0 -3 3L 0
0 3 3 0 0 3L
0 L* -3L 0 0 -—41?
- 0 0 -3L 4) 0 |
0 0 -6L -12 0 0 —6L
12 6L 0 0 -12 6L 0
6L (4 +«)L2 0 0 -6L (2-x)2 0
0 0 @+x)l> 6L 0 0 (2 -«
0 0 6L 12 0 0 6L
-12  -6L 0 0 12 -6L 0
6L (2-x)L? 0 0 -6L (4+x)? 0
0 0 2-«)l2 6L 0 0 (4 +x)L” |
(4.26)
(4.27)

and {se}hl:[ul w, 8 vy, u w, 6 \Vz]t

where:

e x : the transverse shear effect parameter (K =

12EI

— =k, ~1
k,SGL* " ° )
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e E : young’s modulus (N/m?)
e G: shear modulus (N/m?)

e I: area moment of inertia (m*)
e S: cross-section area (m?)

e L: element length (m)

By inserting the bearing stiffness into the stiffness matrix, the journal bearing is first modeled

as a linear stiffness case and the equations of motion without damping can be written as:

IM, ]+ 0, T8 }+ K+ [K 5 }= 0 (428)
where [Kyg] is the hydrostatic journal bearing stiffness.

The normal mode approach has been applied in order to uncouple the equations:
{8}=[ofa} (4.29)
with [ @ ] the modal matrix and {q} the modal participation coefficients.

The system has 4n degrees of freedom (n is the number of nodes). The Rayleigh Ritz method
has been applied in order to reduce the number of degrees of freedom to eight. Lacroix
(1988) has shown that eight modes and even six are sufficient to obtain an acceptable

precision.
Consequently, the first eight modes have been computed.

The modal equations become:

[mKd}+[gKa}+ kKa} = {f} (4.30)
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with the modal matrices:

[m]=[o] M, ]+ 3. [Io] (4.31)
[¢]=[@][c]l®] (4.32)
[i']=[o] K]+ [K i [I[@] (4.33)
ft}=[o] {F} (4.34)

For a non-linear calculation, the hydrostatic journal bearing stiffness [Kyg] must be removed

from the modal stiffness matrix [k'] and introduced as a non-linear force. Then

[mf{di}+ [gRa}+ [kKa} = {f}+ {Fous } (4.35)
with
[k]=[o] [K]®]=[k]- [®] [K W [] (4.36)

o {Fmnn} is the modal non-linear force obtained, at each step of time, computed from the non-
linear forces (Wy ; Wy).

e The value of [Kyjg] is determined numerically using small perturbations of the shaft at its
equilibrium position for computing the modal basis.

¢ No material damping is considered.

4.2.3.3 Non-Linear Method

The non-linear dynamic behavior of the flexible rotor is simulated step by step on a modal
basis. At each step the Reynolds equation is solved to evaluate the film forces, and then the
equations of motion are integrated using the Newmark method with a step variable to obtain
speeds and the position for the next step. Computation of the pressure distribution was done
through resolution of the Reynolds equations (equations 4.4 and 4.5) by applying the
centered finite difference method. The linear systems of the equation were solved using
Gauss-Seidel methods including an over relaxation factor. Computation of the film thickness

and recess pressure was done by applying iterative secant methods after bounding the roots.
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The values of hydrostatic journal bearing stiffness [Ky;g] and damping [Cyss] (Kujs =3.026
10" N/m; Cys =132740.2 N.s/m) were determined numerically using small perturbations of

the shaft at its equilibrium position. The flow chart is shown in Figure 4.6.

4.2.4 Numerical Results

The shaft under investigation is a rotating flexible shaft supported at one end by two rolling
bearings and at the other end by an NER Journal Hydrostatic Bearing (Figure 4.2). The
model of the shaft is presented in Figure 4.7.

The dynamic behavior of the shaft is computed using the finite element method. The shaft is
divided into 11 beam elements and 12 nodes. Every node has four degrees of freedom
including two translation and two rotation. It should be noted that this example was extracted
from the work conducted by Bonneau (1989) in order to facilitate comparison of the results.

The shaft characteristics are summarized in Table 4.1.

Diameters o, b, o, o, o, b ¢,

(m) 0.040 [0.050 |0.060 |0.064 |0.060 |0.04 |0.032

Lengths L, L, Ls L4 Ls Ls L,
(m) 0.018 | 0.038 | 0.0460 | 0.0340 | 0.750 | 0.0520 | 0.0580

Table 4.1 Shaft geometric (from Bonneau, 1989)
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a) Shaft representation b) Finite element model of shaft- bearings system

Figure 4.7  Schematic diagram of the model of shaft-bearings system

The bearing characteristics are the following: bearing pad length A is 0.09 m (diameter 0.09
m); bearing pad width B is 0.015 (bearing length 0.015); dimension ratio a/A=b/B is 0.5;
pressure ratiof, = 0.48 (film thickness hy is 0.07 mm). The capillary diameter d is 1.2 mm;

I; the capillary length is 58 mm,; the pressure supply is 25 Bar.

The rotor system is subjected to an imbalance value ||Fim4|=80.10'6 kg.m located at the middle

of the shaft (node 7). Observations were made with a linear variation of rotation speed

between 5000 and 60 000 rpm over a 20 second interval.

The effect of variation in electric fields and rotor speeds on the transient response computed
at the middle of the shaft and in the Journal Hydrostatic Bearing were investigated. The

effect of variation of these parameters on the force transmitted was also studied.
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4.2.4.1 Modal analysis

Figure 4.8 uses a Campbell diagram to present the evolution of the first two natural
frequencies with the operating speed in the forward and backward directions (Swanson et al,
2005). This diagram enables the identification of the two critical speeds (close to 17 and 47
krpm). At rest, the two first natural frequencies have been computed to 13.9 and 28.1 kpm. It
is to be noted that these natural frequencies were determined with a zero rotational
speed/critical speed ratio (without gyroscopic effect). The first two normalized forward and
backward mode shapes have been computed at the rotating frequencies of 13.9 kpm and 28.1
kpm. Figure 4.9a shows the backward and forward mode shapes at the rotating frequency of
13.9 krpm while Figure 4.9b shows the backward and forward mode shapes at the rotating
frequency of 28.1 krpm. . It can be seen that the first two modes are characterized as flexible

rotor modes.

4.2.4.2 Transient response

All the amplitudes of transient responses given in this paper are non-dimensional
(amplitude/film thickness). Figure 4.10, 4.11 and 4.12 present the time transient response of
the shaft at its midpoint, at the hydrostatic journal bearing and the force transmitted to the
hydrostatic journal bearing respectively versus speed and time, for E =0 kV/mm
(L=0.3Pas).
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Normalized displacement
a) Mode N° =1: Critical speed = 13.9 krpm

Figure 4.9

Normalized displacement

: b) Mode N° =2: Critical speed = 28.1 krpm

The first two backward and forward mode shapes
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Figure 4.10  Transient response of the middle of the shaft vs. speed and time

(E=0 kV/mm)
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Figure 4.11 Transient response of the shaft in the HIB vs. speed and time (E=0 kV/mm).
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Figure 4.12  Force transmitted to the HIB vs. speed and time (E=0 kV/mm)

The results presented in direction x are the same than those presented in direction y due to
symmetry. As expected from Figure 4.8, the envelope of displacements and forces
transmitted reveals the first two critical speeds. The first critical speed appears at 17 krpm,

while the second critical speed appears at 47 krpm.

4,2.4.3 The effect of the electric field

Figures 4.13 and 4.14 show the effect of the electric field on the response at the end of the
shaft inserted into the HIB and on the response due to rotation unbalance applied to the
middle of the shaft. These curves show that the effect of the electric field is very different
according to the operating speed. It can be observed that the response amplitudes at the first

critical speed are larger than those at the second critical speed.
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When the electric field is applied, damping in the bearing decreases due to the decrease of
the fluid viscosity. This leads to more displacement in the HIB and more dissipated energy.
Consequently, Figure 4.13 shows that increasing the electric field results in increased

vibration across the entire frequency range.

Time (3)
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0.00 E&T
10 20 30 40 £9 60
Rotational speed (krpm)

Figure 4.13  Response of the shaft in the HJB vs. speed and time

Figure 4.14 reveals an inverse effect. When the electric field is applied, this causes a low
viscosity in the bearing. Vibration increases in the HIB (Figure 4.13) and consequently the
vibration in the middle of the shaft decreases when the operating speed is close to the critical
speeds. These results are similar to those of Pecheux, et al (1997) and Bonneau (1997). One
can conclude that the electric field must be large when operating close to critical speeds in
order to control the vibration of the shaft. On the other hand, Figure 4.14 shows that when
the speed is not close to the critical speeds the response due to rotation unbalance increases
with electric field. When operating at speeds that are not close to the critical speeds it is

preferable not to apply the electric field; in this way vibration is reduced.



129

Time (s)

Q 4 8 12 16 20
loz Y lllYYIT""IT"ITTIIIYITTTY']I TIVVT ¥71 '] LA R ARARA"
1o E=0 kV/mm E
0.3 =

E=1.5kV/mm 3

_ E=3kV/mm

e
&

(-]
b
[ 2]

Dimensionless vib ration amp litude
e
[}
lll”l'lllll[llilllIIll[l‘r‘lIlll”"'llllll'"l|

o ° 111111111111lllnlLullLllleLlALllllullllllll‘llllf
-

10 20 30 40 50 60
Rotational speed (Jopm)

Figure 4.14  Response of the middle of the shaft vs. speed and time

Figure 4.15 shows the effect of the electric field on the force transmitted to the HJB base.
The results reveal that close to the critical speeds, the force transmitted due to a rotation
unbalance is reduced when an electric field is applied. It is therefore highly recommended
that the fluid viscosity be decreased by applying an electric field at critical speeds. Note that
the amplitude of the force transmitted at the second critical speed is larger than at the first
critical speed. This phenomenon, explained by Swanson et al (2005), is due to the mode
shape at this frequency (Figure 4.9-b). When the operating speed is not close to the critical
speeds, there is no significant effect of the electric field on the force transmitted to the HIB
and it is better to not apply the electric field.
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Figure 4.15 Force transmitted to the HIB vs. speed and time

4.2.4.4 Control method for an NER hydrostatic journal bearing

A semi-active control system based on use of an NER hydrostatic journal bearing can be
developed to control flexible shaft vibration, reduce excessively high amplitudes of forced

vibration and reduce the force transmitted to the bearing base.

This control system functions by applying an electric field according to the operating speed
of the shaft in relation to its critical speeds. A trapezoidal variation of the electric field up to
3kV/mm is proposed (Figure 4.16-a). When the electric field is applied (3kV/mm), the NER
fluid viscosity decreases from 0.3 Pa.s to 0.0609 Pa.s, the amplitude of shaft movement in the
HJB increases and consequently the amplitude of the rotor at its mid point decreases. The
force transmitted to the base of the journal hydrostatic bearing also decreases. Figure 4.16-b

shows the variation of viscosity according to rotational speed and time as the electric field is
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applied. This viscosity variation has been determined by interpolation of the experimental

results presented in Figure 4.1.
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Figure 4.16  Electric field and fluid viscosity variation vs. speed and time

Figure 4.17, 4.18 and 4.19 demonstrate the use of the control system and the corresponding
vibratory response. One can observe the effect of variations in the applied electric field on
vibratory response versus speed and time at the middle of the shaft, the end of the shaft in the
HJB and the force transmitted to HJB.

It can be seen from these results that the application of an electric field to control the
viscosity of a NER hydrostatic journal bearing is an effective way to reduce the vibration of a
flexible shaft and the force transmitted to HJB when operating close to critical speeds. As

speeds get further away from these critical frequencies, the same approach reduces vibration
of the shaft inside the HIB.
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Figure 4.17  Control of vibration at the middle of the shaft vs. speed and time.
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Figure 4.19  Control of the force transmitted to the HIB vs. speed and time
4.3 Conclusion

Non-linear modeling of a hydrostatic journal bearing has been presented and applied in a

control system to limit the vibration amplitude and to reduce the transmitted force of a partly
supported flexible shaft.

To reduce the vibration of a flexible shaft and the force transmitted to the base, the results
have revealed that the vibration inside the journal bearing must be kept large in order to

dissipate energy when operating close to critical speeds.

This can be achieved by using a negative electro-theological fluid (NERF) inside the
hydrostatic journal bearing (NERHIB). The basis of the control system is that the viscosity of

a negative electro-rheological fluid decreases when an electric field is applied.
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The logic of the new control system involves increasing the electric field to reduce fluid
viscosity inside the HIB when crossing the critical speeds. When the speed is different from

the critical speeds, the electric field is kept null.

The results of experiments done during this study demonstrate that the viscosity of the fluid
inside the HIB can be controlled using an electric field and that this approach can effectively

reduce flexible shaft vibration and force transmitted to the base.
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CHAPITRE 5

COMPARAISON DES RESULTATS

5.1 Introduction

Dans ce chapitre, nous nous sommes intéressés a présenter les comparaisons des résultats
numériques avec ceux obtenus analytiquement d’un palier hydrostatique a quatre patins
hydrostatiques. Les caractéristiques dynamiques du palier hydrostatique de la présente étude sont
aussi comparées a ceux d’un palier hybride. Dans une premiére étape, nous avons étudié I’effet
de I’épaisseur du film et le coefficient de raideur équivalente du palier hydrostatique alimenté
par quatre résistances hydrauliques, au point de fonctionnement (palier non chargé) par deux
méthodes : une méthode numérique et une méthode analytique. La deuxiéme étape a été
consacrée a présenter une comparaison entre les caractéristiques dynamiques du palier
hydrostatique (HJB) de la présente étude et celui du palier hybride hydrostatique (JHB)
déduit des travaux de Sawicki et al [49].

5.2 Calcul numérique et analytique

Nous présentons ici, les résultats numériques et analytiques qui représentent 1’effet du
rapport de pression sur I’épaisseur de film et la raideur équivalente d’un palier hydrostatique
a quatre patins hydrostatiques alimentés par quatre résistances hydrauliques au point de
fonctionnement. Deux types de résistance hydrauliques sont choisis : capillaire et orifice en

paroi mince.

Les résultats numériques sont obtenus en utilisant la méme méthode de calcul que celle

présentée dans les chapitres 1 et 2.

Les résultats analytiques sont obtenus a 1’aide des relations présentées par Rippel [48].



5.2.1 Calcul de I’épaisseur du film

1/3
O Capillaire : h, = [(1 BB° )(k—ﬂ
0 arq¢

avee |

4
c

° 1281,

: coefficient de perte de charge;

e [}, : rapport de pression au point de fonctionnement.

Q Oriﬁce:ho=[2(1_|3)] ( k pu J

B; a;q; P’
avec :
C,nd! .
e k = : 7: —2 : coefficient de perte de charge
p

5.2.2 Calcul de coefficient de raideur équivalente
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(5.1)

a ¢ : coefficient de charge (as= f (A/B) ; ay=0.54 si A =B et a/A=b/B =0.5);
q ¢ : coefficient de débit (ar=f(A/B); qr=1.4 si A =B et a/A=b/B =0.5);

(5.2)

Le coefficient de raideur équivalente au point de fonctionnement est déterminé par la

juxtaposition de coefficient de raideur relative a chaque butée hydrostatique qui constitue le

palier hydrostatique. Il est déterminé comme suit :

I<eqx = Keqy = 2 KPi

(5.3)

Le coefficient de raideur relative a chaque butée hydrostatique est déterminé comme suit

Rippel [48] :

3W,,

O Capillaire: K, =% (1-p,)

0

avee !

e W, =a; S, B, P :lacharge portante

54



139

e S, :surface de patin (A x B)

, 6W, (1-B
Q Onﬁce:K-=—P‘[—°J (5.5)
i ho 2_B0

5.2.3 Résultats Numériques

Les caractéristiques géométriques et les conditions de fonctionnement du palier hydrostatique
sont :
* Dimension de chaque patin
e Longueur : A=0.057355 m
e Largeur: B=A
e a/A=b/B=0.5
® La viscosité dynamique : p=0.097987 Pa.s
* Lamasse volumique du lubrifiant: p =879.5 Kg/m’
= La pression d’alimentation (Pompe) : Ps =25.855 Bar
» Les paramétres géométriques des résistances hydrauliques
e Type Capillaire : L, =0.058 m et d=0.002m
e Oirifice :C4=0.6 ;dp=10.002234 m

Les figures (5.1) et (5.2) présentent la comparaison entre les résultats numériques et
analytiques qui montrent 1’effet du rapport de pression sur 1’épaisseur de film du palier
hydrostatique alimenté par quatre résistances hydrauliques de type capillaire et orifice. Elles
montrent que 1’épaisseur du film diminue lorsque la pression croit. Nous devons signaler ici,

la trés bonne concordance entre les résultats numeériques et analytiques.

Les figures (5.3) et (5.4) illustrent les résultats numériques et analytiques de la variation du
coefficient de raideur équivalent en fonction du rapport de pression By en position centrée.

Les résultats montrent une bonne concordance entre les résultats numériques et analytiques.



140

Méthode Numérique
————— Meéthode Analytique
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Figure 5.1 Comparaison entre les résultats numériques de la présente étude et les résultats
analytiques. Variation de I’épaisseur de film en fonction du rapport de pression,

au point de fonctionnement.
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Figure 5.2 Comparaison entre les résultats numériques de la présente étude et les résultats
analytiques. Variation du coefficient de raideur équivalente en fonction du

rapport de pression, au point de fonctionnement.
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5.3 Comparaison entre le Palier hydrostatique et le palier Hybride hydrostatique

Nous présentons ici une comparaison entre les caractéristiques du palier hydrostatique et
celui du palier hybride déduit des travaux de Sawicki et al. [49]. Deux analyses sont
présentées :

- la premiére analyse représente le cas du palier non chargé qui est définie

par:A=1;B,=04

- la deuxiéme analyse représente le cas du palier chargé qui est a son tour définie par:
A=125;p,=04

Les résultats obtenus (Tableau 5.1) montrent que le palier hydrostatique a quatre butées
hydrostatiques présente de bonnes caractéristiques dynamiques et une excellente stabilité par
rapport au palier hybride, en raison de sa haute rigidité, de son amortissement et des termes

nuls de raideurs croisées du film d’huile.

Static ratio Static ratio
A=lorg, =0 A=1250rg, =025
Bo= 04 Bo= 0.4
Hydrostatic Hybrid Hydrostatic Hybrid
jounal | journal journal bearing journal
bearing bearing [10] bearing [10]
Stiffness | Ky 73 58.5 73.5 58.2
(MN/m) :
Stiffness | K, 73 585 735 582
(MN/m)
" Damping | Cy 71.6 79 90.6 82
(KN.s/m)
Damping C,, | 716 79 906 82
vy
(KN.s/m)
Cross—  Kq | 0 8 0 | 25
stiffness ' ny ( 0 -8 : 0 ( 6
(MN/m)
Cross- | Cy 0 0 0 ! 1
. H t
damping "¢ - 0 0 0 1
(KN.s/m)

Table 5.4 Comparaison entre le Palier hydrostatique et le palier Hybride hydrostatique
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54 Conclusion

L’objet principal du présent chapitre était de comparer les résultats numériques et analytiques
d’un palier hydrostatique ainsi que les caractéristiques dynamiques du palier hydrostatique et
ceux du palier hybride. De maniére générale, nous avons noté que les résultats obtenus par la
méthode numérique sont en bonne concordance avec ceux obtenus par la méthode
analytique. Notons que le palier hydrostatique & quatre butées hydrostatiques présente de

bonnes caractéristiques dynamiques et une excellente stabilité par rapport du palier hybride.



CONCLUSION

L’objet principal de notre travail était de concevoir un nouveau palier hydrostatique
intelligent alimenté par un fluide €lectrorhéologique, pour contrdler les vibrations de rotor et
de réduire les forces transmises aux batis. L’écoulement est considéré incompressible et le
régime est laminaire, isotherme et permanent. Afin de contrdler ’amortissement de palier,
une stratégie de contrle se basant sur le contrdle direct de la viscosité par une mesure
permanente des déplacements du rotor pour contrdler les vibrations des rotors et les forces

transmises a €té envisagée.

L’idée originale de notre étude est donc de monter un roulement a billes dans un palier
hydrostatique a quatre butées hydrostatiques alimenté par un fluide électrorhéologique a effet
négatif. La rotation de I’arbre est supportée par le roulement, alors que le palier hydrostatique
joue le role d’un amortisseur visqueux adaptatif (la viscosité varie en fonction de vitesse de
rotation de I’arbre). Le mouvement de la bague dans le palier se réduit & une translation, il
n’y a pas de rotation entre la bague extérieur du roulement et son logement. Le fluide
électrorhéologique joue un rdle d’un amortisseur adaptatif en certains endroits de ligne
d’arbre, afin de faciliter et contréler les vibrations lors des passages des vitesses critiques

incriminées.

Dans I’analyse dynamique d’une ligne d’arbre supportée par un palier hydrostatique, le
comportement du palier est gouverné par les forces hydrostatiques engendrées par le film
lubrifiant et qui s’opposent au mouvement de 1’arbre. Dans le cas général, celles-ci sont
obtenues par intégration du champ de pression calculé a partir de 1’équation de Reynolds
écrite en régime dynamique. Ces forces étant des fonctions non linéaires de la position et de
la vitesse du centre de I’arbre. L’analyse exacte d’un systéme rotor - palier est donc trés
complexe puisqu’elle nécessite la résolution simultanée des équations relatives au
mouvement du rotor et de I’équation relative au comportement hydrostatique de chaque patin

hydrostatique.
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L’étude de comportement dynamique d’une ligne d’arbre montée dans des paliers
hydrostatiques intelligent alimentés par un fluide électrorhéologique nécessite une bonne
connaissance du rdle de ces paliers. Une modélisation linéaire permet de déterminer les
coefficients de raideur et d’amortissement du palier, qui nous permettent par exemple a
déterminer la réponse vibratoire, les vitesses critiques et, les forces transmissibles aux batis,
d’une ligne d’arbre soumis a des excitations de type balourd. Cependant, il est souvent
nécessaire de modéliser plus finement le comportement des paliers. En effet, sous I’effet de
fortes charges dynamiques ou si le palier fonctionne hors de sa zone de stabilité, ’analyse
linéaire s’avére trés insuffisante. Une analyse non linéaire est alors effectuée. Cette analyse
non linéaire est une étude numérique pas a pas de 1’évolution des différents paramétres au

cours du temps.

Nous avons axé nos travaux autour de quatre articles de revue qui ont été présentés

intégralement dans les chapitres 1, 2, 3 et 4.

O  Dans le premier article, nous avons développé un modéle théorique basé sur 1’analyse
linéaire afin d’étudier 1’influence de 1’épaisseur du film lubrifiant, du rapport de pression, et
de configuration géométrique des patins sur les caractéristiques statiques (la charge statique
et le débit volumique) et les caractéristiques dynamiques (raideurs et amortissement) d’un
palier hydrostatique & quatre butées hydrostatiques alimentées par une pression extérieure a
travers des résistances hydrauliques de type orifice, au point de fonctionnement (palier non

chargé), et lorsque 1’on s’éloigne du point de fonctionnement (palier chargé).

Les résultats obtenus montrent que:

a) Le palier hydrostatique a quatre butées hydrostatiques présente de bonnes
caractéristiques dynamiques et une excellente stabilité en raison de sa haute rigidité,
d’amortissement et des zéro termes de raideurs croisées du film d’huile.

b) L’épaisseur de film lubrifiant h, diminue lorsque la valeur du rapport de dimension

A/B s’éloigne de la valeur de 1 et, lorsque le rapport de pression croit.



145

¢) Au point de fonctionnement (A=1, Bi = Bo i=1,4), les coefficients de raideur équivalents
optimaux sont obtenues pour une valeur du rapport de pression voisine de 0.69. Les
coefficients de raideur équivalents croient avec la valeur du rapport de dimension A/B.
Lorsque ’on s’éloigne du point de fonctionnement, les coefficients de raideur
équivalents est inversement proportionnel au rapport de I’épaisseur de film A=h 1/hy,

d) Les coefficients d’amortissement €quivalents croient avec le rapport de pression, le
rapport de I’épaisseur de film A et rapport de dimension A/B.

e) Le débit volumique diminue lorsque le rapport de pression croit.

f) La charge portante croit avec le rapport de 1’épaisseur de film et, diminue lorsque la

valeur du rapport de dimension A/B s’éloigne de la valeur de 1.

@ Dans le deuxiéme article, un nouveau palier hydrostatique intelligent alimenté par un
fluide électrorhéologique (ER-HJB), par une pression extérieure a travers des résistances
hydrauliques de type capillaire, basé sur le contréle de I’amortissement pour contrdler les

vibrations des rotors rigides et les forces transmissibles est présenté.

Les résultats de simulation numérique obtenus montrent que:

a) au point de fonctionnement (palie non chargé), les coefficients de raideur équivalents ne
sont pas influencés par I’application du champ électrique (variation de la viscosité),
puisque, ceux-ci sont indépendants de la variation de viscosité. Lorsque le rapport de
I’excentricité statique croit, c'est-a-dire, lorsqu’on s’éloigne de point de fonctionnement
(palier chargé), le rapport de 1’épaisseur de film croit, et par conséquent, les coefficients
de raideur équivalents diminuent;

b) lorsque le rapport de pression et le rapport de I’excentricité statique croient, le rapport de
I’épaisseur de film croit, et par conséquent, les coefficients d’amortissement équivalents
croient. Cependant, I’amortissement équivalent diminue avec 1’application de champ
électrique, en raison de la diminution de la viscosité lors de 1’application de champ
électrique (fluide électrorhéologique négative);

¢) afin de réduire I’amplitude de vibration d’un rotor soumis a une excitation de type de
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balourd, il est suffisant d’utiliser un fluide avec une viscosité élevée afin d'obtenir un
amortissement élevé. Dans ce cas-ci, Iutilisation de fluide électrorhéologique négatif
NER n'est pas nécessaire. Cependant, le fluide NER peut étre activé lorsque la vitesse de

rotation fonctionne plus vite que la vitesse critique;

d) D'autre part, D’utilisation de fluide NER est tres efficace, lorsque les forces transmises
aux batis doivent étre réduites (domaine aéronautique). Lorsque la vitesse de rotation
fonctionne autour de la vitesse critique, on n’applique pas le champ électrique afin
d’obtenir un amortissement élevé. Lorsque la vitesse de rotation fonctionne plus vite que
1.4 fois la vitesse critique, le champ électrique doit étre appliqué afin de réduire

I’amortissement.

O Dans le troisiéme article, consacré a étudier le comportement dynamique non linéaire
d'un rotor soumis a une force d’excitation de type balourd supporté par un palier
hydrostatique a quatre butées hydrostatiques alimentées en fluide par une pression extérieure
a travers des résistances hydrauliques de type capillaire, on s’est attaché a la mise en ceuvre
d’un logiciel permettant le calcul d’ensembles rotors — palier hydrostatique en comportement

non linéaire.

Les résultats de simulation numérique obtenus montrent que:

a) Influence Pression d’alimentation

La vitesse critique croit avec la pression d’alimentation Ps. Ceci est d{ & I’augmentation de la
raideur de fluide qui a pour effet de conduire I’amplitude de la réponse au balourd et
I’amplitude de la force transmise au batis plus importants.

b) Influence de la viscosité

A la résonance, une baisse de la viscosité (augmentation de température) conduite a des
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amplitudes de la réponse au balourd et des forces transmises au béti plus importants. La
baisse de la viscosité a pour effet de diminuer I’amortissement du film ainsi que la vitesse
critique. Lorsque la vitesse de rotation est différente de la vitesse critique. Il en résulte qu’il
n'y a pas d’effet de la viscosité sur ’amplitude de la réponse au balourd. Cependant,

I’amplitude de la force transmise au bati diminue avec la viscosité.

¢) Influence du rapport de pression

A la résonance, la diminution du rapport de pression (augmentation de 1’épaisseur de film)
conduit & des amplitudes de la réponse au balourd et des forces transmises au bati plus
importantes. La diminution du rapport de pression a pour effet de diminuer les
amortissements du film et la vitesse critique. Lorsque la vitesse de rotation est différente de
la vitesse critique, il n'y a pas d’effet du rapport de pression sur 1’amplitude de la réponse du
balourd. Néanmoins, I’amplitude de la force transmise au bati augment avec le rapport de

pression.

0 Dans le quatriéme article, une solution originale consiste a ajouter une nouvelle
conception du palier hydrostatique intelligent alimente par un fluide électrorhéologique, par
une pression extérieure a travers des résistances hydrauliques de type capillaire, en certains
endroits de ligne d’arbre a été proposée, afin de faciliter et contrdler les vibrations lors des

passages des vitesses critiques incriminées.

Afin d’étudier le comportement dynamique non linéaire d’une ligne d’arbre flexible
supportée par un nouveau palier hydrostatique intelligent & quatre patins hydrostatiques
alimentés par un fluide €lectrorhéologique, on s’est attaché a la mise en ceuvre d’un logiciel
permettant le calcul d’ensembles rotors flexible — palier hydrostatique intelligent (ER-HIB)

en comportement non linéaire.
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Dans cette étude, seul I’arbre se déforme. En effet, le carter est supposé rigide. L arbre est
modélisé par éléments finis avec plusieurs dizaines de degrés de liberté prenant en compte les

efforts gyroscopiques.

Les résultats obtenus montrent que I'amortisseur électrorhéologique ER a permis une
diminution significative des amplitudes des vibrations au milieu de 1’arbre et des forces
transmises au bati lors de passage de vitesse critique. Cependant, les déplacements dans le
film d’amortisseur ER-HJB sont augmentés avec 1’application de champ électrique. Par
I’intermédiaire de la viscosité variable, le film amortisseur joue un rdle de dissipation

d’énergie.

La stratégie de contrdle qui a été¢ développée pour contrdler I’amortissement du palier, met en
évidence le role prépondérant des paliers hydrostatique intelligent sur le comportement de

ligne d’arbre flexible.



RECOMMANDATIONS

Les programmes de calcul mis au point présentent un intérét certain pour le concepteur de
palier et de rotor. En effet ces programmes notamment celui de I’arbre flexible peuvent étre
adaptés a des nombreux types de rotor : rotor monté sur plusieurs paliers, rotor soumis a des

charges quelconques.

Les prolongements de cette étude sont importants. Quatre thémes peuvent étre dégages:

e La prise en compte de modéles plus fins pour le calcul du palier : turbulence, effet
d’inertie et de la compressibilité dans les alvéoles.

e La prise en compte de I’environnement de ’ensemble arbre - palier : modélisation du
bati, interaction entre les mouvements de ’arbre et le comportements des autres
organes de machines tels que les engrenages, les accouplements,....etc.

e Conception d’un Banc d’essai, afin de valider les résultats numériques obtenus, ainsi
que, de reformuler les hypothéses de base réalistes pour les modélisations.

o Conception d’un prototype de contrle des vibrations de rotors adaptable a des

applications industrielles.



ANNEXE I

ETABLISSENENT DE L’EQUATION DE REYNOLDS EN COORDONNEES
CARTESIENNES

1.1 Relations de base

Pour établir I’équation de Reynolds en coordonnées cartésiennes X, X,, X3 nous utiliserons
les relations et lois suivantes :

1.1.1 Kquation de continuité

op O .

i~ (ou.)=0 =13 Al.l
o1 o, P =0 (=13) (ALD)
avec

p : masse volumique du fluide,
X; = X, X3, X3 coordonnées cartésiennes,
u; = Uy, Uy, U3 : vitesse d’une particule fluide selon les directions X, X5, X3.

1.1.2 Equation de la dynamique
L’application de 1’équation de la dynamique & un milieu déformable s’écrit :

o0y . .
pYi =pfi +— (i=13;j=13) (A1.2)

J
avee |

Y. : accélération d’une particule fluide selon la direction i,

f;: force extérieurs,

Gij : termes du tenseur des contraintes.

1.1.3 Loi de comportement rhéologique pour un fluide visqueux
Gy =(-P+200; +2ue; (i=13,j=13) (A1.3)
avec :

Bu -
€ —(— + KJ] : tenseur des taux de déformation,
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ou.
0;=—= up , My, N3 - aux de dilatation cubique,
ox; 0Ox; 00X, 0%y

Avec :
P : pression

Sij : symbole de Chroneker
A et u : coefficients de viscosité

1.2 Hypotheése et démonstration

Pour établir I’équation de Reynolds, nous allons faire des hypothéses que nous préciserons a
chaque étape.

En décrivons les termes du tenseur des contraintes Oj; par rapport aux coordonnées X ; et en

les remplagant dans 1’équation de la dynamique, on obtient les équations de Navier qui
s’écrivent :

ou 6w o, Oy (2% O
pl—+u,— |=———+A +W ——-+
ot Jax; ) ax,  oaxox; | ox ox0x,

ou; o (6w,  Ou;|op
+ + +
ox, ox, | ox,  ox, |ox,

(A1.4)

La figure A1.1 représente la géométrie et cinématique de contact.

Figure A1.1 Géométrie et cinématique de contact

A partir des équations de Navier, nous allons introduire un facteur d’échelle € caractérisant la
faible épaisseur du film par rapport aux autres dimensions de contact (figure Al.1); ce qui
forme I’hypothése de la mécanique des films minces visqueux.

Afin de déterminer I’ordre de grandeur des différents termes de 1’équation de Navier (Al1.4),
on introduit des variables suivantes sans dimensions :
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= X = _ Xy = X3
xp=—L xp =22 x3=22
L L L
- u, -— u - u
u) = I,U2 =——2—,U3 =3
AY/ AY AY

Dans ces expressions, L et V sont respectivement la dimension et la vitesse selon les axes

. L e
ox, et ox; ,het Tcelle suivant xz,v, U, et A, définissent I’ordre de grandeur du temps

et des coefficients de lamé.

Compte tenu de ces changements de variable, les équations s’écrivent :

aP m@u'l au.> (‘ - Bu,] 8-‘62 1 o%w
——— = 2o —_ ——
ax o/ %1 Bx; ox o
-a%u 8,[1 O du;  , 0p ow , B (dw |, dus

ax:

+ — —
H 6x; Iu axi oXj ox1 0x, %3 OX1

6u aiu e20n du,
axz X2 oxi /)

£=82 (@ 6u2)‘ ~{0“u, & Gz
%2 Rr Eax, %

_ au.) -32% au T du

+p+ Ah 9 ] +ua liz L a)” Ui +267u_8iz~

BXz OX; 0X; W 6Xz 6x, 92 0X2

all| +E aE: 3u 6u3 +E aiz

5XI ox2 ox1 axa axz OX3
P au3 6u3 ou; | ~l0%u, 8%
®_o R ), gl%s |, o,
0xs axs ] Xy 0xs

+ﬁa us 82["0 a_X a§j+2 a_ﬁ agg+i dus aux ]
6x: luo s 8x; 0% 8xs  Oxildxi 6x;

axz 6)(2 OX3

(AL.5)
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Sachant que ¢ est petit et en négligeant les termes d’ordre supérieure en g2 etene’ R, on
obtient 1’équation:

P g ax, u Oui J+ﬁa_‘§' SOU MG 1e3)
OXi ’axj Ox>, Ox2 0x2
t
3 ( erm? J (terme d'inertie)  (terme de viscosité) (A1.6)
de pression
P o
| 0x2

La pression ne varie pas suivant 1’épaisseur du film.

Le coefficient g¢R caractérise I'importance des termes d’inertie devant les termes de
viscosité. En général, on négligera I’effet des forces d’inertie devant les forces de viscosité
lorsqueg R <<1.

Dans un grand nombre d’applications industrielles, on peut négliger les termes d’inertie
devant les termes de viscosité.

Dans ce cas et en revenant aux variables dimensionnées, les équations de Navier réduites
s’écrivent :

op 8 ( ou,

ox,  ox, (” 6xj
<§x_P2=o (AL.7)
o o ( ou,

Lax3 —axz (HGXZJ

Pour intégrer ces équations, on fait I’hypothése suivante :
O  Laviscosité ne varie pas suivant I’épaisseur du film :p = p(x,,x, )

Physiquement la viscosité n’est fonction que de la température et de la pression
K= “(P’ T)
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P et T ne sont pas fonction de x, mais de x; et x3

Les équations A1.7 se réduisent a :

oP 8%y,
_._=u 3
x o (A1.8)
oP _ d’u,
o, ! o

I1 en résulte que les termes en u, ont disparu et le second coefficient de viscosité A a été
éliminé par la simplification avec le facteur d’échelle€.

L’intégration du systéme d’équations (A1.8) compte tenu des conditions aux limites
(figure Al.1):

(ul =U,
* X, =hl(xl,x3) u, =V,
U3 = W,
(v, =1,
° X, =h2(x1,x3) u, =V,
(u; =W,
conduit a:
( 1 op U -U
* =Z§I(x§ -x,(h, +h,)+ h1h2)+ (—hi——h_;)(xz ~h)+U,
; Ecoulement de poiseuille Ecoulement de Couette (AL9)
W —_
u, =L_a£(xg -x,(h, +h,)+ h1h2)+ (1_W2_)(X2 ~h)+ W,
| 2” aX3 1~ 2

La répartition de la vitesse u, selon I’épaisseur de film x, est obtenue a partir de I’équation
de continuité :

8
% , %pu,  Opu, L OPY; (A1.10)
ot ox,  ox,  ox,

u, est inconnue, mais, ses valeurs limites aux parois sont V, et V,.

En intégrant 1’équation de continuité (A1.10) a travers le film, on obtient :
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h, h, hy
J‘apul L+ j‘apuz X, + J‘.a_&dxz + J‘—aBdXZ =0 (Al.11)
o, 1o at

1

Physiquement, la masse volumique p dépend de la température T et de la pression P qui sont
indépendant de x, . Par conséquence, p est indépendant de x, .

h
ropu
J ;Xl' dx, = Ipu dx, —pu, (h, ) +pu1(h ) ox,
h
9
* Ja‘)xuz dx, =pJ‘ax—2dX2 =P(V2 _Vl)

h, 2 h, 2

P A (A1.12)
r0pu o | oh ch
. h-l[ apx: dx, =ax—3h.!.pu3dx2 —pu3(h2)ax—z+pu3(hl)5—xl

h
0 0 1%/
L’ h_!-"gdxz =Ep[xz]:,2 =Ep(h2 'hl)

L’équation de continuité (A1.11) devient:

3 3
8 (ph,-h,) op L0 p(h,-h,)’ oP [p(U -U,Xh, -h))]-12pU, =2 oh,
0x, 14 ox, ) 0x; 8x3 axl o

n

1

oh, 3 oh oh
+12pU, _a—{ +6 ax—[p(Wl - W, Xh, -hl)]—IZpWZax—2+12le—l

1 3 3 3
+12p(V, V)+1268’:(h2—h,)
(A1.13)

Si on place 1’origine du systéme d’axe sur ’une des parois du contact (Figure 1.2), on obtient
I’équation de Reynolds qui s’écrit comme suit:

(i(ptﬁ 6_PJ+ 2 (ph oP

vl g e uaj 6p(U, U)—+6(W w)—

) +6h—{p(U1+U2)}+6h—{p(W1+W2)} (Al.14)
ox oz

0
+12pV2+12h§p
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Onnote:x =X,;, Yy=X, etz=X;,

2
!
|
i

Figure A1.2 - Systéme d’axe lié a I’une des parois en cordonnées cartésiennes



ANNEXE I1I

CALCULS DU PALIER HYDROSTATIQUE

2.1  Ktude d’un palier 2 quatre butées hydrostatiques.

Sur la figure A2.1, nous avons schématisé un palier a roulement supporté sur quatre butées
hydrostatiques planes identiques ou les indices 1, 2, 3 et 4 indiquent respectivement les
caractéristiques des butées inférieure, droite, supérieure et gauche.

Les butées hydrostatiques sont alimentées en fluide par les alvéoles, eux-mémes alimentés
par une pression extérieure a travers des résistances hydrauliques.

On suppose que la profondeur des alvéoles est suffisante pour permettre ’hypothése d’une
pression constante.

Figure A2.1 Palier a roulement supporté sur quatre butées hydrostatiques

2.2  Calcul d’un palier a roulement supporté par quatre butées hydrostatiques

Le calcul des caractéristiques dynamiques du palier peut étre effectué de deux maniéres
différentes :
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e Soit en considérant le palier comme un ensemble indissociable;

e Soit en considérant le palier comme la juxtaposition de quatre butées hydrostatiques a
simple effet, qui par assemblage, constituent la butée hydrostatique a double effet. Dans
ce cas, pour le calcul des caractéristiques de chaque butée hydrostatique a simple effet
se fait successivement.

Dans la présente étude nous allons utiliser la seconde méthode car, elle est couramment
utilisée. Elle nous permet de réduire les dimensions des programmes de calcul, mais impose
la connaissance de la pression dans ’alvéole et les pressions aux extrémités libres au niveau
de chaque butée a simple effet. Le calcul des caractéristiques du palier revient donc, au calcul
des caractéristiques de quatre butées hydrostatiques partielles dont 1’étude est analogue a
celle d’une butée hydrostatique a simple effet.

2.2.1 Calcul numérique

Sur la figure A2.2, nous avons schématisé une butée hydrostatique a simple effet n°i, qui est
constitué par une partie fixe appelé patin a un alvéole central et une partie mobile palier &
roulement animé d’une vitesse linéaire Vpi

Ou:
hi : représente 1’épaisseur du film lubrifiant relative a la butée a simple effet n° i.

Vpi (Va): représente la vitesse d’écrasement du grain mobile relative a la butée a simple
effet n° 1.

Figure A2.2 Butée hydrostatique a simple effet n°
2.2.1.1 Equation de Reynolds

L’équation de Reynolds permet de connaitre la répartition de pression P(X,Z). Cette équation
est résolue selon différentes méthodes numériques comme celle de la méthode des
différences finies centrées qui consiste a discrétiser le domaine d’intégration ou analytique
représenté dans le cas d’hypothése particuliére d’une butée infiniment longue.
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Dans une butée hydrostatique, si on suppose qu’il n’existe pas de glissement entre le fluide et
les parois, les conditions aux limites associées au champ de vitesse sont les suivantes
(figure A2.3):

Sur le patin (Y =0) : Up =03 Vy =V = 0; Wy =0

Sur le grain mobile (Y =hi): Uy =0; V; = 0; W; =0

Journal

Voh Wy
Uy
z

Hydrostaticpad\ i /'Vhﬂ Wi

A
hi
o >( Ui

yi

Y

Figure A2.3 Systéme d’axe

Ou:
U,;; V,; et W, sont respectivement les vitesses de surface du patin relatives a la butée
a simple effet n°i dans les directions X, Y et Z.
U,;;V,, et W,, sont respectivement les vitesses de surface du palier relatives a la
butée & simple effet n°i dans les directions X, Y et Z.

Avec ces conditions et pour un fluide incompressible et isovisqueux en régime permanent,
I’équation de Reynolds relative a la butée a simple effet n° i. s’écrit :

3 3
O \hifoR ), 01 b ORI oy (A2.1)
oX| p\ox)| oz|p \0Z P

avee

P.: Pression en un point quelconque relative a la butée a simple effet n° i.

V,; @ Vitesse d’écrasement de I’arbre (grain mobile) relative a la butée a simple
effet n° i.

0=X=A et 0=2Z = B (dimension du patin de la butée)

2.2.1.2 Calcul du champ de pression

La résolution de 1’équation (A3.1), nous permet de donner le champ de pression dans la butée
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hydrostatique a condition de connaitre la pression dans ’alvéole et les pressions au niveau
des extrémités libres du patin

Toutes les solutions proposées pour la résolution de I’équation de Reynolds, sont complexes
et leur calcul est trés long ou non acceptable (loin de la réalité). Cependant, grice aux progrés
des techniques numériques et du développement des ordinateurs, le calcul peut s’effectuer
aisément. La méthode des différences finies est la plus généralement employée, car, sa mise
en ceuvre est simple. Elle est utilisée dans le cas de butée de longueur finie et elle permet
d’obtenir un systtme matriciel dont le vecteur est constitué de I’ensemble des pressions.
C’est cette méthode que nous allons décrire.

a) Discrétisation de I’équation de Reynolds

L’emploi de la méthode des différences finies exige le maillage du domaine d’intégration et
la discrétisation de I’équation de Reynolds (A3.1)

Le domaine d’intégration est découpé en un certain nombre de rectangles élémentaires et les
variables continues X et Z sont remplacés par des variables discrétes I et J (Figure A2.4).

En utilisant le développement de Taylor au premier ordre et au second ordre, la valeur de la

pression P au point de coordonnées I et J est fonction de la valeur de la pression aux points
situés au voisinage de ce méme point (Figure A2.5). On a les relations :

oP,(LY) _ P(1+1,1)-P(-1,J)

A2.2
X 20X (A22)
oP(LY) _ P(LI+1)-P(LI-1) (A23)
oz 2AZ '
o’P(LY) _ P(1+1,7)-2P(L))+P(1-1,) (A24)
ox’ AX? '
2 _ . ] _
o’p(LY) _ P(LI+1)-2P(LJ)+P1(1I 1) (A25)

07> AZ?

avec AXet AZ étant les pas, c’est a dire les distances séparant deux points consécutifs,
respectivement suivant X et suivant Z.

En reportant ces expressions dans 1’équation(A3.1), on obtient au point I, J la relation :



.

1
AX2

+

1
2

7 )P,.(I,J)+

+

AXZ

1

ZZ

(P.(1+1,7)+P(1-1,7))

1

(P.(1,T+1)+P,(L]- 1))=-12%V2i
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(A2.6)

On peut ainsi écrire a chaque nceud situé a I’intérieur du domaine la relation précédente. On
obtient alors un systéme de (M3-2)(N3-2) équations a M3.N3 inconnues si N3 et M3 sont les
nombres des points suivant X et Z. Les [2(M3+N3) -4] équations restantes sont obtenues en

écrivant les conditions aux limites sur la pression en chaque point de la frontiére.

A : 4 4
it i JT Z
N3 |- 24 ! A
N2} Z3
J+1
z2
N .. & RN ek wn i A - J
Nl 71 ! J‘l
X . X,
1 0: XL X2 X3 x4 > 1 0 x4
|
1 MI M M2 M3 1 1 FOT B M3 T

Figure A2.4 Domaine de calcul

P(I-1J+1) P(LJ+1) P (I+1,J+1)

P(I-1,]) P. (1, J) Az Pi(l+1,])
. AX

PI-1J-1) P(LJ-1) P(I+1,J-1)

Figure A2.5 Description d’un nceud

[

} Z
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b) Résolution numérique

Le systtme de M3.N3 équations n’est généralement pas résolu par une méthode directe,
puisque la taille de ce systéme est trés importante; on choisit donc une méthode itérative. On
utilise généralement la méthode de Gauss-Seidel avec coefficient de sur-relaxation. Pour
appliquer cette méthode, il suffit d’écrire 1’équation aux différences finies sous forme:
P(LDH*Y=(1-Q)P.I, NN +Q[AR. + AJ. P.(A+1L, N +P.(I-1,H*D) 4+

1 1 1 11 1 ( A2.7)

+AL (P.(LT + D® + P.(1,J- HEY]

Avec Q coefficient de sur-rélaxation (compris entre 1.4 et 1.8), ARi , Al ; et AIi
coefficients des équations des différences finies obtenus par identification, et K nombre

d’itération

On a les relations

AR, =12.AAp~2 (A2.8)

Al = g‘:‘z (A2.9)

Al = Z‘; (A2.10)
avee .

MzzéXA;ZX+Af;2)' (A2.11)

Vu la symétrie du maillage du domaine d’intégration par rapport aux axes des X et Z, on
prend le quart du domaine d’intégration, afin de réduire les dimensions des programmes de
calcul (Figure.A2.6).

Sur la Figure A2.6, M et N représentent respectivement le nombre de noeuds du domaine
selon I’axe X et selon ’axe Z. MP et NP représentent respectivement les nombres des mailles
du domaine d’alimentation (alvéole) selon I’axe X et selon I’axe Z,

— AXet AZ sont déterminés respectivement par :

B
- et A 2.12
2KA(MP -1) © 2KB(NP -1) (A2.12)

avee

KA=A/a etKB=B/b (A2.13)
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— M et N sont déterminés respectivement par :

=KA(MP-1)+1 (A2.14)
N=KB(NP-1)+1 (A2.15)

o Remarque

Les nombres des mailles suivants M1,M2 M3, N1, N2 et N3 (Figure A2.4) sont déterminés
respectivement par :

M1=M-MP+1, M2=M+MP-1 et M3=2M-1 (A2.16)
N1=N-NP+1, N2=N+NP-1 et N3=2N-1 (A2.17)
7 A A/2KA (MP)
N ,
A
INéole: ] B/2KB (NP)
B2| NI [FEEfm=mzd !
Y l X
! 1 M1 M
- A2 >

Figure A2.6 Discrétisation d’un quart du domaine d’intégration

L’application de la méthode de Gauss-Seidel avec coefficient de sur-rélaxation consiste a
choisir au début un ensemble de valeurs P(IJ), qu’'on affecte a la variable P(I, J),
correspondant aux nceuds de ’intérieur du domaine d’intégration. Les valeurs P(I, J) a la

frontiére sont données par les conditions aux limites, par suit en reportant les valeurs P(I,J)°
dans second membre de I’équation (A2.7) pour tous =2, M —1 et J =2, N — 1. On obtient

les valeurs P(I,J)!, I’exposant 1 correspond a la premiére itération. On refait la méme

opération jusqu'a ce que les valeurs P(IL)® et PAN*P en chaque nceud soient
suffisamment voisines, autrement dit le systéme converge, ainsi on arréte le processus itératif
si:

Pit.i B Piryj_l

Avec : [72, M1 et J=2, N-1 ;
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€ :marge d’erreur tolérée sur la pression
¢) Conditions aux limites

Pour intégrer 1’équation de Reynolds (A2.1), il convient de tenir compte a la connaissance de
la pression dans ’alvéole et des conditions aux limites des pressions sur les parois.

On a alors :
1) Pour :

I=1 P(LJ))=P, avecJ= I,N
J =1 P(I,1)=P, avecI=1,M

Ou Py : pression ambiante

2) Pour:

12 M1
P.QJ) =P,

J 2 Nl

3) Pour:

I=M ;Je ]LN, [
1 P(I,J) est déterminé par la résolution de I’équation de Reynolds
oP.(LJ)

o M

=0

5) Pour

J=Nle |L M, [
3 P(LJ) est déterminé par la résolution de I’équation de Reynolds
oP.(L))

X |N

=0




165

2.2.2 Calcul des caractéristiques de butée hydrostatique
2.2.2.1 La charge portante

La valeur de la charge W,; que peut supporter la butée hydrostatique est obtenue par
intégration du champ de pression dans le film sur toute la surface de contact.

W, = IPi ds (A2.19)

avec :
S: surface de contact
ds: élément d’aire.
Ou bien :

A2 B/2

W, = :j:[Pi dX.dz =4 Oj 6[ P.dX.dZ (A2.20)

W,i:  Charge portante relative a la butée a simple effet n°i

La charge portante est déterminée a partir de !’intégration du champ de pression, en utilisant
une méthode d’intégration numérique, Pour cela, nous allons envisager la méthode des
Trapezes (Annexe IV).

Ainst donc, la charge portante relative a la butée hydrostatique plane a simple effet n° i
s’écrit comme suit :

Z

{ 3 lPl(I J)AXAZ+5 [Z(P(I D +P. (I, N)]AX AZ

=2

—
N
—

+

NZ (P.(1,1)+ P.(M,])) ]AX AZ

+—[P,(1,1)+ P,(1,N)+ P,(M,1) + P, (M, N)]AXAZ } (A2.21)

.;;|._a Nlr—'

2.2.2.2 Débits du lubrifiant

Le débit volumique est utilisé pour les fluides incompressibles ; il est donné par le flux du
vecteur vitesse a travers une surface perpendiculaire au film.
On a ainsi :
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Q;= _[des (A2.22)

Dans cette relation, u;etQ;sont respectivement la composante de la vitesse et le débit

volumique dans la direction j et S;la section normale a I’axe j, a travers laquelle est calculé

le débit.

a) Débits sortant de ’alvéole

Q, désigne le débit volumique sortant de I’alvéole relatif a la butée a simple effet n°i

(FigureA2.7).

Qi =Qs +Q, +Q; +Q; (A2.23)
En raison de la symétrie du patin :
Q. =2(Q; +Q;) (A2.24)
+-
zZl
O T ................. M
Qzi
T
o 0

B — Pai —
i

Figure A2.7 Débit sortant de I’alvéole du patin de la butée a simple effet n°i
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Figure A2.8 Débit sortant de 1’alvéole pour un quart du patin de la butée a simple effet n°i

o Débit sortant de ’alvéole suivant I’axe X

Le débit sortant de 1’alvéole de la butée a simple effet n°i suivant I’axe X (Figure A2.8)

s’écrit :
ZZhi
Qs =-2 | Ju,.dYaz
Z,0
avec:
1 OP, h,-y y
u, =——- -h. )+—u, +=u,,
Xi 2,.], 8X y(y 1) hi 1 h 2i

avec: u,; =0. et u, =0.
Alors u, devient:

1 &P,
=i -h.
u, . y({y-h;)

d’ou
h3 “p,
hi (9P,
6p ; ox

Z,h,
tr1 OP
=21 |——— -h.)dy.dz=
Qx4 Z_l[()jzu pw y(y-h;)dy
e Débit sortant de ’alvéole suivant ’axe Z

Une démarche analogue a celle de Q,; montre que :

(A2.25)

(A2.26)

(A2.27)

(A2.28)
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3 1
.=—2”———y(y h,)dy.dx =20 [P gy (A2.29)
6u % 0z

Les calculs Q et Q sont effectués a partir de I’intégration du gradient du champ de
pression, en utilisant la méthode d’intégration numeérique de Trapézes (Annexe IV)

Ainsi :

[—ZE[(P M;,N)-PM, -LN )+ (P, M,,N)-P.(M, ~1,N)) }

xi

on
16‘_{% { 3 @M, 0)-20M, ~17) } ] (A2.30)

[—[(P(MI,N) P.(M,,N, -1))+(F;(M,N,) -P,(M,N, -1))}

hl | AX | &
+3J[E L;_(lPi(I,NI)-Pi(I,NI-1)) H (A2.31)

b) Débits de la variation du volume dans I’alvéole

Le débit di a la variation du volume dans I’alvéole relatif a la butée a simple effet n°i est
donné par :

oV.
s & A2.32
Qvol.l at ( )
avec:
V, =8, xe;
(A2.33)
e; =h, +e,
Ou:

Vi: volume de I’alvéole relatif 4 la butée a simple effet n°i

Si : Surface de ’alvéole

ei : épaisseur de film de I’alvéole relative a la butée a simple effet n°i
ea: Profondeur de I’alvéole

h;: épaisseur de film dans la zone de surface de la portée relative a la butée a simple effet
n°i
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Ainsi :
dh.

=S, — A2.34
QVOl.l 1 dt ( )

¢) Débits des résistances hydrauliques de type capillaire

Parmi les types de résistances hydrauliques les plus fréquemment utilisés, on cite les types
capillaires (Figure A2.9).

Un capillaire [1] est un tube relativement long dont le rapport de la longueur L, au rayon r est
grand (L. / r > 50); lorsque I’écoulement est laminaire (c’est & dire pour des nombres de
Reynolds inférieurs & 1000) le débit est donné par la loi de Hagen-Poiseuille:

nd,’
128pL,

Q, = (P, -P,) (A2.35)

P, : La pression dans I'alvéole relative a la butée a simple effet n°i

A P.: La pression d' alimentation
vec .
d, L : Caractéristiques géométriques du capillaire

w: Viscosité dynamique

s

////////ﬁ -~ - hi

Figure A2.9 Résistance hydraulique de type capillaire



170

2.2.2.3 Calcul de la pression dans I’alvéole du lubrifiant

Le calcul de la pression dans 1’alvéole relative & la butée a simple effet n°i est effectué en
écrivant la conservation du débit volumique, en tenant compte de la variation du volume de
fluide dans I’alvéole due au déplacement de I’arbre (grain mobile).

L’équation de conservation du débit volumique s’écrit comme suit :
Qi =Qq + Qi (A2.36)
ou:
Q,; : débit a travers une résistance hydraulique relatif a la butée a simple effet n°i

Q,; : débit sortant de I’alvéole relatif a la butée a simple effet n°i
Q... : débit du a la variation du volume de I’alvéole relatif a la butée a simple effet n°i

L’équation (A2.36) peut s’écrire comme suit :

Q. = nd.’
" 128pL,

(Ps -P;) =Qg +Quu; (A2.37)

Le calcul de la pression dans ’alvéole relative a la butée a simple effet n°i est déterminé a
partir de la résolution de 1’équation linéaire de la conservation du débit volumique (A2.37),
en utilisant la méthode numérique de la sécante (Annexe V)

2.2.3 Calcul des caractéristiques du palier hydrostatique

2.2.2.1 La charge totale

Les charge du paliers hydrostathues appliquées selon I’axe X et Y sont déterminées comme
suivantes dans le repere (01 » X, Y Z)(Flgure A2.9).
W, = W,, - Wy, (A2.38)
W, = Wy, = Wy, (A2.39)

2.2.2.1 Débit total

La charge totale Qr du palier hydrostatique est obtenue en sommant les débits Q; relatives a
chaque butée a simple effet, on obtient alors :

Qr =2 (Qu +Quui) (A2.40)
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Figure A2.9 Représentation des charges portantes



ANNEXE III

CALCULS DES CARACTERISTIQUES DYNAMIQUES DU PALIER
HYDROSTATIQUES

3.1 Modélisation linéaire

Dans le cas général pour les paliers de longueur finie, le calcul des coefficients dynamiques
n’a pu se faire qu’avec le développement des moyens de calcul numériques. La connaissance
de ces coefficients dynamiques permet aux spécialistes de la dynamique des rotors de
modéliser linéairement le comportement du palier pour la recherche des instabilités, des
vitesses critiques et des réponses de ligne d’arbre aux excitations de type balourd.

Dans I’analyse dynamique d’une ligne d’arbre supporté par un palier hydrostatique, le
comportement du palier est gouverné par les forces hydrostatiques engendrées par le film
lubrifiant et qui s’opposent au mouvement de I’arbre. L’analyse exacte d’un systéme rotor -
palier est donc trés complexe puisqu’elle nécessite la résolution simultanée des équations
relatives au mouvement du rotor et de 1’équation relative au comportement hydrostatique de
chaque patin hydrostatique. Cette étude peut néanmoins étre largement simplifiée si [’on
suppose le rotor parfaitement rigide et si on se limite aux petits déplacements au voisinage
d’une position d’équilibre statique [1].

Les calculs des coefficients dynamiques du palier hydrostatiques sont déterminés par
superposition des coefficients dynamiques de chaque butée hydrostatique a simple effet, qui
se font successivement.

Une étude simplifiée peut étre réalisée en linéarisant les équations, elle comporte deux
étapes :

— Une analyse statique permettant de déterminer la position d’équilibre du grain
mobile (arbre) a I’intérieur de la butée sous une charge extérieur Wo;

— Une analyse dynamique linéarisée pour le mouvement du grain mobile (arbre) au
voisinage de la position d’équilibre statique Oas ;

Cette analyse linéaire du comportement d’une butée fluide autour de la position d’équilibre
statique permet de modéliser le film lubrifiant par huit coefficients dynamiques a savoir
quatre coefficients de raideurs et quatre coefficients d’amortissements (figure 3.1).

La détermination de ces coefficients permet :

— de connaitre la stabilité d’un point de fonctionnement (masse critique),
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— d’introduire ’effet du film fluide sur la réponse d’une structure (ligne d’arbre
soumise a des sollicitations dynamiques de faibles amplitudes ; le balourd par
exemple),

— de rechercher les vitesses critiques du grain mobile (d’une ligne d’arbre).

a) Représentation des caractéristiques b) Représentation des caractéristiques

dynamiques dynamiques équivalents

Figure A3.1: Représentation dynamique du film lubrifiant du palier hydrostatique a quatre
butées hydrostatiques

3.1.1 Calcul des caractéristiques dynamiques

Le calcul des coefficients dynamiques se fait a partir d’une méthode des petits déplacements
et vitesses de déplacement. Nous allons calculer tout abord les coefficients dynamiques de la
butée hydrostatique a simple effet n°1, pour cela, on a la démarche suivante :

Si on impose un petit déplacement Ah, et une petite vitesse de déplacement Aﬁ, au voisinage

de la position d’équilibre statiqueh , h , colinéaire a I’axe (o, Y ), on peut écrire :

1 1

. . . oW, - ([ OW,,
W, (h,h, +Ah, b =0,k =Ah,)=W,(h,,h ,0,0)+ Ah, P + Ah, ) +...(A3.1)
0 0

En se limitant au premier ordre, la relation précédente peut se mettre sous la forme :
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WPl(hx’hy +Ah19 l:lx = O’Al:ll)— WPl(hx ’hy’O’O) =-Ky, Ahl —Cyy Aﬁl (A3.2)

Les coefficients K, et C,; correspondent respectivement a la raideur et a ’amortissement

dus a I’existence du film lubrifiant de la butée hydrostatique a simple effet n°1, au voisinage
du point d’équilibre statique.

Ils sont donc obtenus par identification des équations (A3.1) et (A3.2) :

oW oW
K, =-| —& C, =-| —2+
o ({;’h1 jo’ o ( oh, ]O (A33)

Le calcul des coefficients dynamiques est effectué en utilisant la méthode de différentiation
numérique. C’est la méthode la plus simple 4 mettre en ceuvre et également la plus utilisée.
Dans cette approche, les dérivées partielles sont calculées numériquement.

La démarche de cette méthode est la suivante:

e Recherche de la position d’équilibre statique; celle-ci étant caractérisée par (hy, hy)

. . [OW A . .
e Calcul de la dérivée (—P‘) : L’équation est résolue pour une position du centre
1 Jo

du grain mobile défini par :(h,,h  + Ah,, flx =0,h, =0)

y

L’intégration du champ de pression permet de calculer la composante W, de la force
hydrostatique correspondante a cette position. On en déduit donc :

oW, Wy (b h, +Ah,,0,0)-W, (h,,h_,0,0
o _ Wehyohy +4h,,0,0)- Wy ( ) (A3.4)
oh, Ah,
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e (Calcul de la dérivée (%] : L’équation de Reynolds est résolue dans le cas ou
1 Jo

(h,,h,,h, =O,f1y=Af11)

On en déduit :

awpl _ WPI (hx ’hy ’ O’ Ahl ) - WPI (hx ’hy ’ 0’ 0)

A3.5)
oh, Ah, (
Ainsi, les coefficients dynamiques de la butéel :
W, (h, ,h +Ah,,0,0)-W, (h, ,h, ,0,0
Kp1=‘ Pl( X2y 1 ) Pl( y ) (A3.6)
Ah,
__WPI(hx ’hy ’O’Ahl.)'WPl(hx ’hy ’030) (A3.7)

P
Ah,

Une démarche analogue a celle du calcul des caractéristiques de la butée hydrostatique a
simple effet n°1 montre que :

e les coefficients de raideurs pour les autres butées a simple effet sont donnés par :

oW h, +Ah,,h ,0,0)- h

sz _— P2 =_WP2( x+ 29 ysO: ) WP2(hx9 y’OaO) (A38)
oh, ) Ah,

4 3\

oW -

I(})3 - _ P3 =_WP3(hx’hy +Ah3 ’0’0) WP3(hx ’hy ’O’O) (A3.9)
oh, ) Ah,

K, - OWps | _ Way(h, +4h,,h,,0,0)- Wy, (h,,h,,0,0) (4310
oh, ) Ah,
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o les coefficients d’amortissements pour les autres butées a simple effet sont donnés

par:
oW h -
sz - _ .PZ =_WP2(hx ’hy ’AhZ’O.) WP2(hx ’hy ’090) (A311)
oh, ), AR,
oW h, ,h_,0,Ah,)-W.. (b ,h_,
Cp3 - — 'P3 - WPS( x ¥y VYo 3.) P3( x 2y 030) (A312)
oh, ), Ah,
oW W, (h. ,h ,Ah,,0)-W, (b ,h.,0,
Cp4 —— .P4 - P4( x 2y 4> ) P4( x 2y 0) (A3.13)
\ 8h4 0 Ah,

La méthode de différentiation numérique impose le choix d’incréments de déplacement et de
vitesse suffisamment petits pour rester dans le cadre de la théorie linéaire, mais suffisamment
important afin d’engendrer des perturbations significatives devant les erreurs numériques et
d’approximations. Elle est d’un emploi commode car on résout toujours la méme équation.

3.1.2 Calcul des coefficients dynamiques équivalents

Les coefficients dynamiques relatifs & la butée hydrostatique compléte sont déterminés par
superposition des coefficients de chaque butée a simple effet, on obtient alors dans le

repere (O,i,?) . Les coefficients dynamiques équivalents (Figure A3.1) :

Kx =Kp +Kp et C,, =Cp, +Cyy (A3.14)
Keqy = I(Pl + KP3 et chy = Cp] +Cp3 (A315)

Ou: K, etK, : représentent les coefficients de raideurs équivalents, respectivement
suivant I’axe X et suivant I’axe Y,

Cep €t C, © représentent les coefficients d’amortissement équivalent, respectivement
suivant I’axe X et suivant I’axe Y.



ANNEXE 1V

METHODE D’INTEGRATION NUMERIQUE
METHODE DES TRAPEZES

4.1  Méthode des Trapeézes

Soit une fonction continue y = f(x) définie sur le segment [a, b}, On se propose de calculer
I’intégrale définie :

J’ f(x) dx (Ad.1)

Découpons le segment [a, b] en n partie égales de longueurs Ax :

Ax =272 (A4.2)
n
et désignons par y; =f(x,)(i=0,1,......,n) les valeurs de la fonction sous le signe somme
aux points x;, il vient :
' h h h
Jyax=2 00 +y)+ S 01 +Ya) e 2 (s 30)
a (A4.3)

h n-1
=2 o +y)+hYy,
n=1

Géométriquement la formule (A4.1) s’obtient en remplagant la courbe de la fonction sous
signe y = f(x) par une ligne brisée (Figure A4.1)

4.2 Formule des Trapézes générale :

L’erreur de la formule des trapézes pour la fonction y = f(x) est donnée par :

Xq h< n_| Xi h h3 n ,
R=x!ydx-5;(yi.l +yi)=2[ [yax-2 6 +yi)}=—E;y € asa

i=l | %,

ou ;e (xi-l’ xi)

Considérons la moyenne arithmétique :
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v="3ye) (a45)

Evidemment, v est compris entre les valeurs minimale m,et maximale M, de la dérivée
seconde y’’ sur le segment [a, b].

m, <v<M, (A4.6)

Comme y’’ est continue sur le segment [a, b], elle prend comme valeurs sur [a, b] tout les
nombres intermédiaires entre m, et M,

a= Xo Xq ;(2 . X;l =b
Figure A4.1 Discrétisation de la courbe de la fonction y = f(x)

Il existe donc un point & € [a, b] telle que
Les formules (4.3) et (4.4) entrainent :

I PR S Gt
R=-""y"€)=-——7—"€)

ol € [a,b]

(A4.7)



ANNEXE V

RESOLUTION DES EQUATIONS DE TYPE F(X)=0

5.1  Calcul approché de la racine

Soit une fonction continue y = f(x) définie sur le segment [a, b].
o sif(a)f(b){0= 3! racine dans][a,b]

5.2.1 Séparation des racines
5.2.1.1 Méthode de Dichotomie :

Dans [a, b], il y a une racine et une seule.

On calcule f (9——422)

. sif(a;b)=0ﬁni,

a+b
2

. si:f(a;bJ.f(a)(O:>onpose:a=a,b=

. a+b . .
. 51non:a=T,b=betcec1 tantquei<i,,, .

/(a)
Figure AS.1 Méthode de Dichotomie

5.2.1.2 Méthode de la sécante

On remplace f par la fonction affine prenant les méme valeurs entre a et b.
C : racine de I’approximation affine.



o sif(a)f(c)(0 =onposeb=c sinon a=c,...... ,IT=¢

Equatlon de la corde : ( ( ) ( ))
f(b)-fla
® y= f(a)+(x a) (b—- )
. Y=0=f(a)+(c—a)(f(b) f(a)):>c 2 —fa) (a-b)

(b-a)

ainsi: ¢ =

£(b)-1(a)

Remarque :

T : solution approchée
r : solution exacte

Figure A5.2 Meéthode de la sécante

af(b)-bf(a)
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ANNEXE VI

PAS VARIABLE
(METHODE DE NEWMARK)

6.1 Probléme du pas de temps

Le temps de calcul est essentiellement dii a la résolution de 1’équation de Reynolds qui doit
étre intégrée a chaque pas de temps.

La difficulté majeur de I’intégration numérique est le choix du pas de temps. Un pas trop
petit entraine des calculs importants et des erreurs d’arrondi cumulées non négligeable, alors
qu’un pas trop grand entraine la divergence du calcul.

Pour pouvoir contrdler le pas, il faut ajuster la valeur du pas en fonction des conditions de
fonctionnement.

6.2 Méthode d’intégration numérique a pas variable

Le processus permet d’augmenter la vitesse de convergence des méthodes (en augmentant le
pas lorsqu’il n’y a pas d’instabilités) et leur précision (lorsqu’il y a des singularités le pas de
temps est diminu€). Cette méthode nécessite la connaissance a chaque pas de ’erreur due a la
méthode d’intégration.

Avec la méthode de Newmark, nous effectuons des calcules au troisiéme ordre. Une
estimation de 1’erreur peut donc s’écrire :

4
Err, =2t 491 + 0 (ac}) (A6.1)

41
At_ : pas de calcul au n*™ pas.

L’erreur peut s’écrire au deuxiéme ordre :
At? /. .
Err =—2 - A6.2
1.I.n 2 4 (q n+l qn ) ( )
6.3 Processus de calcul

Le calcul est lancé, a chaque pas le calcul de I’erreur est effectué. Un paramétre & est donné,
il définit I’erreur admissible [28].
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Si Emr, <0.9&= At,,, =inf (Atn JE/Ermr 1 OJE ) : ’erreur est trop petite par rapport a
la tolérance, le pas peut étre augmenté avec une limite de 10\/2 pour éviter que le pas
ne soit trop grand,

Si 0.9 <Ermr, <1.1&= At,,, = At : Perreur est limitée, le pas est inchangé;

Sil.l<Em, <12&=At,,, =At, JE/Err, :Derreur est entre 10 et 20 % de la limite
admise, le pas est diminué et le processus continue;

Si Err, >1.25=> At,,, = At, /0.9 &/Err, : erreur est supérieure a 20% de la limite
admise, le pas est diminué et le calcul est relancé au pas précédent;



ANNEXE VII

PROGRAMMES - ORGANIGRAMMES

7.1 Etudier d’un palier hydrostatique passif

Afin d’étudier ’effet du rapport de pression et les configurations géométriques du palier
hydrostatique sur les caractéristiques statiques et dynamiques du palier hydrostatique passif,
au point de fonctionnement et lorsque 1’on s’éloigne du point de fonctionnement, une série de
programmes €crits en Fortran 90 ont été développés. Ces programmes sont basés sur :

a) Calcul de champ de pression

b) L’effet de rapport de pression et la configuration géométrique des patins sur les
caractéristiques statiques et dynamiques au point de fonctionnement.

¢) L’effet de rapport de ’épaisseur de film et la configuration géométrique des patins
sur les caractéristiques statiques et dynamiques lorsque 1’on s’éloigne du point de
fonctionnement.

Sur la figure A7.1, nous avons schématisé ’organigramme de calcul de P’influence du
rapport de pression et la configuration géométrique des patins (A/B) sur 1’épaisseur de film,
débit volumique et caractéristiques dynamiques d’un palier hydrostatique passif & quatre
butées hydrostatiques alimentées par quatre résistances hydrauliques de type orifice, au point
de fonctionnement.

La figure A7.2, montre 1’organigramme de calcul des effets du rapport de pression et la
configuration géométrique des patins (A/B) sur I’épaisseur de film, débit volumique et
caractéristiques dynamiques d’un palier hydrostatique passif a quatre butées hydrostatiques
alimentées par quatre résistances hydrauliques de type orifice, lorsqu’on s’éloigne de point
de fonctionnement (palier chargé).

Les résultats de ces programmes sont présentés au chapitre 1.
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START
Initial Data Input
Y
A/B Input
¥
r=1
Y
B, =0.005
i Computes
Computes | @ P;3(x,z) from equation (1.3)
Film thickness h, from equation (1.9) || Where: h; =0; i=1and3
Y
Bo =B, +0.01 Computes Computes
W,) f ion (1.8) =1 o P 3(x,z) from equation (1.3)
* y ) irom equation (1. e W, from equation (1.7)
e (Qr) from equation (1.18) e P; from equation (1.9)
¢ (K,e) from equation (1.25) ] Where: i=1and 3
¢ (Cyeq ) from equation (1.26)

Figure A7.1 Effet du rapport de pression et les configurations géométriques des patins sur
I’effet de I’épaisseur du film, débit volumique et caractéristiques dynamiques

du palier hydrostatique passif, au point de fonctionnement, selon I’axe y.
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START

| Initial Data Input
]
A/B and By Input

A=1

Computes
* P,3(x,z) from equation (1.3)

(.{ where: h, = 0;i=1and 3.

Computes
Film thickness hy from equation (1.9)

Computes Computes
—> o P ;(x,z) from equation (1.3)
e (W,) from equation (1.8) e W, from equation (1.7)
A=A+0.01 * Qr fromequation (1.18) e P, from equation (1.9)
*  (Kyq) from equation (1.25) ™ where i=1 and 3.
o (C,eq) from equation (1.26)
Y
Yes
A<2

No

Figure A7.2 Effet du rapport de pression et les configurations géométriques des patins sur
la charge statique, débit volumique et caractéristiques dynamiques du palier

hydrostatique passif, lorsqu’on s’¢éloigne de fonctionnement, selon 1’axe y.

7.2 Etudier d’un palier hydrostatique intelligent

Une série de programmes écrits en Fortran 90 basé sur la théorie linéaire sont développés ici

pour :

e FEtudier I’effet de fluides électrorhéologiques a effet négatif (NER) ainsi que celui du
rapport de pressions et de I’excentricité statique, sur les caractéristiques dynamiques
d’un palier hydrostatique intelligent,

e Contrdler I’amplitude de vibration d’un rotor soumis & une excitation de type de
balourd et les forces transmises aux bétis.
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Les résultats de ces programmes sont présentés au chapitre 2.
7.3 Etude non linéaire d’une ligne d’arbre rigide

Une modélisation d’un arbre rigide monté verticalement dans un palier hydrostatique
intelligent a été effectuée selon un modele linéaire et non linéaire. Quatre programmes de
calcul en comportement non linéaire écrits en Fortran 90 ont été développés, afin d’étudier le
comportement dynamique non linéaire d’une ligne d’arbre rigide supportée par un nouveau
palier hydrostatique passif & quatre patins hydrostatiques, dans lesquels nous avons étudié
I’effet de plusieurs parametre sur la réponse de vibration et la force transmise :

a) Effet du balourd

b) Influence de la pression d’alimentation
¢) Influence de la viscosité

d) Influence du rapport de pression

La figure A7.4 montre |’organigramme de calcul non linéaire d’une ligne d’arbre rigide
supportée par un nouveau palier hydrostatique intelligent.

Le calcul non linéaire consiste a résoudre les équations de la dynamique pour le systéme
arbre - palier par un calcul temporel pas a pas par la méthode d’Euler. Les résultats de cette
étude sont présentés au chapitre 3.

7.4 Etude non linéaire d’une ligne d’arbre flexible

Une modélisation d’un arbre flexible monté verticalement dans un palier hydrostatique
intelligent été effectuée selon un modele non linéaire. Deux programmes de calcul en
comportement non linéaire écrits en Fortran 90 ont été développés, en tenant compte de
I’ensembles de rotors flexible — palier hydrostatique intelligent (ER-HJB), afin d’étudier le
comportement dynamique non linéaire d’une ligne d’arbre flexible supportée par un nouveau
palier hydrostatique intelligent & quatre patins hydrostatiques alimentés par un fluide
électrorhéologique. Les résultats sont présentés au chapitre 4.

Le calcul non linéaire consiste a résoudre les équations de la dynamique pour le systéme

arbre - palier par un calcul temporel pas & pas par la méthode de Newmark avec un pas
variable (ANNEXE VI).

La figure A7.4 montre ’organigramme de calcul non linéaire d’une ligne d’arbre flexible
supportée par un nouveau palier hydrostatique intelligent.



Initial Data Input

Compute
Compute . P; from equations (3.3)
Film thickness h, from equation (3.9) (Bi =0;i=1)
Y
Begin with the initial values velocities and positions
(%(0); 7(0)) and (x(0); ¥(0))
Y
[ o(rad/s)=0;t=0
Computation of external forces
(Unbalances)
Computes
Y o P; from egs (3.3 and 3.4)
Computation of non-linear bearing s P, from equation (3.17)
forces: e W, from equation (3.7)
(F; Fy) from equation (3.21) e W,and W, from eq.(3.8)
Y (i=1,23and4)

Computation of acceleration

t=t

+ At

(at=2.10"21/w))

% = (Fy + Me,hoo*Cosat)/ M
y= (FY + MsbhomZSinmt)/M

Y

Computation of displacements and velocities
(Euler modified method)

a(t+ At)=4(t)+ g(e)at
alt+At)=q(t)+ %(Q(t)+ at+ At)At

q : rotor displacement vectors (x,y)

Yes

t<10n /o
No

Computation of the unbalance response and the force transmitted

(A=VX?+Y?; B, =F2+F})

e t=0

* 0=0+A0 | Y

No
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Figure A7.3 Organigramme générale de calcul non linéaire d’une ligne d’arbre rigide.



l Initial Data Input |

Y

Calculation:
e [®] fromequation (4.28) e [m] from equation (4.31)
o [g] from equation (4.32) e [f] from equation (4.34)
e [k] from equation (4.36)

Y

Begin with the initial values of model accelerations, velocities and positions

((5(0)},£a(0)},{a(0)})
(]
| ¢(rad/s)=0;t=0

y

Calculation of physical displacements, velocities
and acceleration

(8}=[ofaw} ; B}=lofam):; )=lokim)

K’ Computes
Calculation of non-linear bearing * Pi from equatlf)ns (4.4 and 4.5)
forces: e P; from equation (4.18)
(W.and W,) e W, from equation (4.8)
o W, and W, from eq.(4.9)
y
] (i=123and4)
Calculation of all forces in the modal
basis ( {f} and {Fuu})
]

Calculation of modal accelerations

d(t+ At = [m]” (- [gH{a(1)} - [KHQ(®)} + {f} + {Fu})
¥

Calculation of modal positions and velocities
(Newmark method)

* g(t+ At ={q()} + [(1 - 8){d(1)} + B{d(t + At)}]At
* q(t+At) = {q(t)} + {q(}AL + [(0.5 — a){d(1)} + afid(t + At)}]AL
(3=0.5;0=0.25)
Y

Calculation of Rotational speed and angular displacement
e ¢ and ¢ from equation (4.22)

Figure A7.4 Organigramme de calcul non linéaire d’une ligne d’arbre flexible
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